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KURZFASSUNG 
 
Die Entwicklung zukünftiger Dieselantriebssysteme unterliegt fortwährend neuen 
Anforderungen der lokalen Gesetzgebung und des globalen Absatzmarktes. 
Umweltschutzbedingungen und die Energieeffizienz der Aggregate bilden den 
zentralen Ansatz, welcher als Triebfeder für Forschung und Entwicklung im 
Bereich der Hochleistungsdieselmotoren anzusehen ist.  
In der vorliegenden wissenschaftlichen Publikation wurden theoretische und 
experimentelle Untersuchungen im Bereich Energierekuperation durchgeführt. 
Basis für die praktischen Versuche bildeten Hochleistungsdieselmotoren aus dem 
Nutzfahrzeugsektor. Das System für die Energierückgewinnung wurde in einer 
Vorstudie unter Betrachtung von Amortisation, Gewicht, Leistungsdichte, Bauraum 
und Effizienz bestimmt. Die Wahl fiel hierbei auf das thermische Verbundverfahren 
in Verbindung mit zweistufiger Aufladung.  
Die auf Basis der Motorsystemsimulation entwickelte Wirkungsgradstudie der 
Einzelkomponenten des zweistufigen Turbocompoundsystems ermöglichte die 
Ermittlung von spezifischen Parametern zur Bauteiloptimierung und zeigte die 
Grenzen der Energierückgewinnung auf. Das hieraus abgeleitete Minimum für den 
ökologischen und ökonomischen Betrieb von thermischen Verbundverfahren liegt 
bei 67.5% Systemwirkungsgrad. In einer anschließenden Untersuchung wurden 
Betriebseigenschaften unter Berücksichtigung der Leistungsdichte erarbeitet. Die 
Ergebnisse zeigen, verglichen mit Daten standardisierter Aufladesysteme, einen 
Kraftstoffverbrauchsvorteil im Zyklus von 0.5 – 3.5%.  
Neben der stationären Betrachtung konnten die thermischen Verbundverfahren 
hinsichtlich ihres instationären Verhaltens im Emissionszyklus und in der 
Lastannahme geprüft werden. Die hieraus erarbeiteten Randbedingungen und 
Ergebnisse bilden die Grundlage für die Entwicklung von Modellparametern, 
welche eine optimierte Energierekuperation bei Turbocompoundsystemen in 
differenzierten Betriebszuständen erlauben.  
Die untersuchten zweistufigen aufgeladenen Turbocompoundsysteme vereinen 
die Technologien von Turbocompound und Downsizing in einem Motorsystem und 
sind somit der Herausforderung gewachsen, zukünftige Emissionsvorgaben bei 
gleichzeitiger Wirkungsgradsteigerung in der Antriebstechnologie zu realisieren. 
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ABSTRACT 
 
The development of future diesel propulsion systems is subject to continually new 
requirements of local legislation and the global market. Environmental conditions 
and the energy efficiency of the units form the central approach, which is also 
regarded as the driving force for research and development in the field of high-
performance diesel engines.  
The present scientific work conducted theoretical and experimental investigations 
in the field of energy recuperation. Heavy duty diesel engines formed the basis for 
the experimental trials. The system for energy recovery was determined in a 
preliminary study under consideration of application payback, weight, density, 
space claim and efficiency. The choice fell on the Turbocompound technique in 
conjunction with two-stage supercharging.  
The developed efficiency study, based on engine system simulation of the 
individual components of the two stage turbocompound system, enabled the 
identification of specific parameters for component optimization and showed the 
limits of energy recovery. The derived minimum for environmental and economic 
operation of the thermal compound process requires 67.5% system efficiency. In a 
subsequent study operating characteristics were acquired by taking into account 
the power density. The results showed, compared to performance of standardized 
charging systems, a fuel consumption advantage of 0.5 - 3.5%.  
In addition to the steady state investigation, the thermal composite technologies 
were tested and simulated in unsteady conditions, like in the emission cycles. 
Furthermore the engine load response was checked, in reference to smoke 
emissions and fuel consumption. The basic conditions and results worked out from 
these studies form the basis for the development of model parameters, which 
allow an optimized energy recovery for turbocompounding in different engine 
operating conditions. 
The analysed two stage turbocompound systems enable the combination of the 
technologies Turbocompound and Downsizing in one engine system. This 
advanced technology path enable to achieve future emission targets while 
increasing efficiency in power train technology. 
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1 EINLEITUNG 
 
Die fortschreitende Globalisierung, eine anhaltende Industrialisierung und der 
stetige Wachstum in den Bereichen Mobilität, Kommunikation und Vernetzung 
sind als Triebfedern des 21. Jahrhunderts anzusehen. Dies führt weltweit zu einer 
stetig steigenden Nachfrage an Energie. Ein primäres Ziel ist es daher, Systeme 
für die Energieumwandlung in ihrer Leistungsfähigkeit und Effizienz zu optimieren 
und somit die Betriebskosten von Fahrzeugen und Maschinen zu senken. Dieser 
Prozess spiegelt sich in der Entwicklung des Verbrennungsmotors wieder, welcher 
sich in den vergangenen 100 Jahren zum dominierenden Antriebssystem unserer 
Gesellschaft entwickelt hat. Kennzeichnend für die ersten realisierten Motoren 
sind das geringe Gewicht und der hohe thermodynamische Wirkungsgrad. Der in 
Augsburg aufgebaute Versuchsmotor von Rudolf Diesel erzielte 1897 bereits 
einen Gesamtwirkungsgrad von 26% und übertraf somit deutlich die 12% der 
Dampfmaschine. Heutige Hochleistungsdieselmotoren können in Verbindung mit 
gekoppelter Abwärmenutzung, wie z.B. durch Turbocompound, Clausius-Rankine-
Kreisprozesse, Stirlingmotoren oder thermoelektrische Generatoren über 54% 
Systemwirkungsgrade im Bestpunkt erreichen [1], [2]. 
Dies zeigt die enorme Entwicklung der Verbrennungskraftmaschinen in punkto 
Energieeffizienz. Des Weiteren wurden die ökologische Verträglichkeit und die 
Reduktion der Abgasemissionen in den letzten Jahrzehnten stark vorangetrieben. 
In der aktuellen Euro VI Abgasnorm ist für Lastkraftwagen eine Reduktion der 
Stickoxidemissionen und der Partikelmasse im Vergleich zum Jahre 1990 um 98% 
vorgesehen. Die Entwicklung der fortlaufend verschärften Emissionsvorschriften 
hat die Effizienzsteigerung der Antriebsaggregate erschwert, siehe Abbildung 1. 
Im Jahr 2015 sind 23 LKW bezüglich Stickoxide und sogar 40 LKW hinsichtlich 
Partikel, emissionsäquivalent zu einem Lastkraftwagen, welcher 1995 zugelassen 
wurde. Dies verdeutlicht die drastische Reduktion der Abgasemissionen. Für die 
kommenden Jahre nehmen die staatlichen Gesetzgeber in Zusammenarbeit mit 
der Association des Contructeurs Europeens d‘Automobiles (ACEA) eine 
Regulierung der CO2-Emissionen in Angriff. Fahrzeug- und Motorenhersteller 
werden diesbezüglich in zukünftigen Entwicklungsprojekten weitere Bemühungen 
unternehmen, den Wirkungsgrad der Antriebssysteme weiter anzuheben.  
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Abbildung 1: Entwicklung der Emissionsvorschriften im Nutzfahrzeugbereich 
Erdöl ist der Primärenergieträger im globalen Logistik- und Transportgewerbe. Die 
meist verwendeten Kraftstoffe hierbei sind Benzin und Diesel. Biokraftstoffe und 
Erdgas spielen mit einem Anteil von 3% im Jahre 2010 eine untergeordnete Rolle 
im Waren- und Gütertransport. Die Transportabwicklung erfolgt zu 69% über 
Lastverkehr auf der Straße, siehe Abbildung 2. Eine Effizienzsteigerung in diesem 
Bereich ist ein bedeutender Schritt in Bezug auf die weltweite CO2-Reduktion [3]. 
 
 
Abbildung 2: Kraftstoffe als Energieträger im Transportgewerbe [4] 
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Im Jahr 2011 wurden 14 Milliarden Liter Erdöl weltweit pro Tag verbraucht. 
Nachhaltig  wäre ein konstanter Verbrauch von 12720 Litern. Die Endlichkeit des 
Rohstoffes Erdöl ist somit gesetzt. Neue Fördertechniken für Tiefseevorkommen 
und der durch hohe Ölmarktpreise wirtschaftlich gewordene Abbau von Ölschiefer 
und Sanden erhöht die aktuellen Reserven und kompensiert somit die momentane 
steigende Nachfrage der Weltwirtschaft [5]. 
Um ein Verständnis für die Wirkungsgrade und Verlustquellen von Fahrzeugen 
und deren Antriebsstrang zu generieren, wird in Abbildung 3 die Kette der 
Energieumwandlung eines Traktors und eines Lastkraftwagens systematisch 
abgebildet. In einem fixen Betriebspunkt der jeweiligen Applikation sind die 
charakteristischen Lastanforderungen der Motoren aufgezeigt. Es variiert sowohl 
die Geschwindigkeit der Fahrzeuge, als auch die angeforderte Antriebsleistung.  
 
 
Abbildung 3: Triebstrangwirkungsgrade Traktor und LKW  
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In der visualisierten Betrachtung werden die Verlustleistungen bei Steigungen 
oder Gefällen berücksichtigt. Die Hysterese kommt aufgrund der geodätischen1 
Höhenunterschiede in der Topografie des Geländes und der Fahrbahn zustande. 
Die Leistungsbilanz des Traktors ist anhand einer kennzeichnenden Anforderung 
durch die Bodenbearbeitung mit einem Grubber erarbeitet. Hierbei fährt das 
Fahrzeug mit 7.5km/h und hat eine Gesamtmasse inklusive Grubber von 22.5t. Im 
Vergleich zum Lastkraftwagen zeigt sich ein um 200kW höherer Leistungsbedarf 
der mobilen Agrarapplikation. Bedingt durch die niedrige Fahrgeschwindigkeit des 
Traktors fallen die aerodynamischen Verluste beim Grubbern mit 2% gering aus. 
Der 40t schwere Lkw benötigt für eine Geschwindigkeit von 80km/h eine 
Zugleistung von 92kW. Die aerodynamischen Verluste des Transportfahrzeuges 
sind mit 36% veranschlagt. Im Vergleich zum Traktor fällt der Leistungsbedarf der 
Nebenaggregate geringer aus. Dies kann durch den Wegfall der Hydraulik beim 
Lkw begründet werden. Der Rollwiderstand der Agrarbereifung ist höher als der 
Widerstand der Straßenbereifung. Jedoch fällt dieser Posten, bedingt durch die 
Fahrzeuggeschwindigkeit beim Sattelzug stärker ins Gewicht. Es zeigt sich im 
Allgemeinen, dass sowohl bei Traktoren als auch bei Lastwagen, die deutlichsten 
Verluste im thermodynamischen Prozess des Antriebsaggregates auftreten. 56% 
der Primärenergie gehen in Form von Wärme und Reibung verloren. Diese 
Energie wird durch das Abgas- und Kühlsystem der Verbrennungskraftmaschine 
an die Umgebung abgeführt. Die Rekuperation2 der Exergie der Abwärme 
ermöglicht eine signifikante Anhebung des Motorwirkungsgrades, und kann in 
mobilen Arbeitsmaschinen durch folgende Verfahren technisch realisiert werden. 
 
 Turbocompoundsysteme 
 Clausius Rankine Kreisprozess 
 Thermoelektrische Abwärmenutzung 
 Wärmekopplung mit Stirlingmotor 
 Thermo Efficiency System 
                                            
1
 Das Vermessen und Abbilden der geometrischen Erdoberfläche wird als Geodäsie bezeichnet. 
Für die Definition der Höhe und der Erdkugelgestalt wird das physikalische Gravitationspotential-
modell verwendet, welches als Geoid bezeichnet wird. Die Aufnahmen der Geländehöhe erfolgen 
terrestrisch und werden in topografischen Karten dargestellt. 
2
 Rekuperation stammt vom lateinischen Wort recuperare (wiedergewinnen) und bezeichnet in der 
Technik eine Energierückgewinnung von mechanischen, thermischen oder elektrischen Systemen. 
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Die Nutzung der thermischen Abgasenthalpie mittels Turboaufladung hat sich seit 
über 100 Jahren bewährt und ist in Bezug auf Leistungsdichte und Integration eine 
feste Größe im Bereich der Dieselmotoren. Die heutige Entwicklung der Aufladung 
ist vielschichtig und brachte eine Vielzahl von Varianten und Systemen hervor. 
Abbildung 4 zeigt hierzu in einem strukturierten Schema die unterschiedlichen 
Technologien und Bauformen der Aufladung für Verbrennungsmotoren. 
 
 
Abbildung 4: Strukturiertes Schema der Aufladesysteme 
Die richtungsweisende Auswahl der Aufladung erfolgte in Abhängigkeit der 
erzielbaren Leistungsdichte und dem Potential bezüglich Verbrauchsreduktion 
durch thermische Energierekuperation. Die Forderungen drängten eine technische 
Kombination, bestehend aus zweistufiger Aufladung und Turbocompound, förmlich 
auf. Ob der Ansatz über ein zweistufiges thermisches Verbundverfahren als 
zielführend einzustufen ist, wird in der nachstehenden Untersuchung unter 
Berücksichtigung von technischen und wirtschaftlichen Aspekten geprüft. 
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2 STAND DER TECHNIK 
 
Die Idee der Rekuperation von Abgasenthalpie und deren Verwendung zum 
Betrieb eines Kompressors zur Vorverdichtung bei Verbrennungsmotoren ist 
bereits über 100 Jahre alt. Alfred Büchi aus Winterthur in der Schweiz 
veröffentlichte am 13. November 1905 am eidgenössischen Amt für geistiges 
Eigentum eine Patentschrift über eine Kohlenwasserstoffkraftanlage, siehe 
Abbildung 5. Darin wird ein Sternmotor beschrieben, auf dessen Kurbelwelle ein 
mehrstufiger Kompressor und eine mehrstufige Turbine, beide in axialer 
Bauweise, angeordnet sind. Dieser thermodynamische und mechanische Verbund 
ermöglichte es, das Arbeitsmedium in einem Kompressor zu verdichten, wobei die 
Antriebsleistung über die Expansion des Treibmittels in der Turbine gewonnen 
wird. Alfred Büchi erkannte, dass dieses Verfahren es gestattet, eine Kompression 
mit minimalem Energieaufwand durchzuführen und somit den thermodynamischen 
Wirkungsgrad der Kolbenmaschine anzuheben. Thermische Verbundverfahren3 
und die Abgasturboaufladung können somit bereits im 20. Jahrhundert als primäre 
Schlüsseltechnologie für die Weiterentwicklung von Verbrennungskraftmaschinen 
angesehen werden [6], [7], [8]. 
 
  
Abbildung 5: Verbrennungskraftmaschinenanlage Büchi 1905 [7]
                                            
3
 Das Verbundverfahren ist gekennzeichnet durch eine differenzierte Nutzleistungsabgabe. Hierzu 
ist eine mechanische oder elektrische Kopplung einer Nutzturbine mit dem Verbrennungsmotor 
gefordert, welche eine Abgasenergienutzung ermöglicht. Die nun erzeugte Nutzleistung des Motors 
setzt sich aus Nutzturbinen- und Verbrennungskraftmaschinenleistung zusammen. Diese direkte 
Kopplung ist bei einem System mit Abgasturbolader nicht existent. In der englischen Fachliteratur 
wird bezüglich der Leistungskopplung und der Energierekuperation durch eine Nutzturbine, der 
thermische Verbundbetrieb als Turbocompoundverfahren bezeichnet. 
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2.1 Historische Entwicklung der Turbocompoundmotoren 
 
Pionierleistungen unter dem Einsatz der thermischen Verbundverfahren fallen auf 
die Jahre 1940 - 1955 zurück, wo die Firmen Sulzer, Curtiss-Wright und Napier 
hochaufgeladene Verbrennungsmotoren mit Kombinationsprozessen für die Luft- 
und Schifffahrt entwickelten. Die Anforderungen an die damaligen Motoren mit 
Turbocompound waren nahezu identisch zu heutigen Forderungen. Das 
fortwährende Ziel der Entwicklung, ist die Anhebung der Leistungsdichte bei 
gleichzeitiger Verbrauchsreduktion. Durch den Einsatz von Abgasturboaufladung 
und Turbocompoundkonzepten konnten diese Ziele erreicht werden und schufen 
somit die Basis für transatlantische Langstreckenflüge. Im Flugzeugbau spielte 
des Weiteren die Leistungskompensation im Höhenbetrieb eine tragende Rolle, 
welche durch den Einsatz der Abgasturboaufladung realisiert werden konnte. Die 
eingesetzte Technik zur Realisierung dieser Flugmotoren war revolutionär und 
bewies Pioniergeist der damaligen Ingenieure. Abbildung 6 zeigt den Aufbau des 
Napier Nomad mit mechanisch gekoppeltem axialen Verdichter und Turbine. Im 
folgenden Abschnitt wird die Technik und die Leistungsdaten, der Aggregate mit 
Compound und Differentialaufladung bestückten Motoren, aufgeführt [9], [10].  
 
 
Abbildung 6: Napier Nomad Flugmotor mit Differentialaufladung [10] 
Die Flugmotoren von Curtis Wright und Napier Nomad zeichnen sich durch einen 
Verbundbetrieb mit mechanischer Kopplung aus. Zusätzlich wurde der Verdichter 
in bestimmten Betriebspunkten vom Motor angetrieben, was die Realisierung 
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hoher Ladedrücke ermöglichte. Die spezifische Compoundleistung, welche über 
den Koeffizient aus Turbocompound- und Motorleistung im Nennlastpunkt ermittelt 
wird, ist bei beiden Systemen im Bereich von ς = 0.143 (Wright) bis 0.159 
(Nomad). Diese Kennzahlen liegen im Bereich heutiger Turbocompoundmotoren 
ohne AGR-System. Der zweireihige luftgekühlte 18-Zylinder-Sternmotor von 
Curtiss-Wright ist der erste und einzige je realisierte Ottomotor mit 
Turbocompoundtechnologie. Entwickelt wurde das Aggregat 1946 in New Jersey 
von der Wright Aeronautical Division. Dieser Flugmotor verfügte über eine 
Bruttomotorleistung von 3400PS und erreichte zu damaliger Zeit schon einen 
BMEP von 30bar beim sogenannten Take-Off. Drei Nutzturbinen radialer Bauart 
mit Reduktionsgetriebe, sowie eine hydrodynamische Kupplung zur Tilgung der 
auftretenden ungleichförmigen Drehmomente des Aggregates, bildeten das 
einstufige Turbocompoundkonzept von Curtiss-Wright. Abbildung 7 zeigt dessen 
konstruktive Umsetzung. Die verbauten Nutzturbinen lieferten eine zusätzliche 
Antriebsleistung von bis zu 600PS. Der spezifische Kraftstoffverbrauch des 
Flugmotors lag im Bestpunkt bei 234g/kWh. Ein weiteres technisches Merkmal 
des 1942 entwickelten Flugmotorsystems ist ein mechanisch angetriebener 
Verdichter, welcher mit zwei unterschiedlichen Übersetzungen betrieben werden 
konnte und somit die geforderte Leistung beim Start und im Höhenbetrieb 
garantierte. Die Fachbegriffe „Turbo Compound― und „Recovery of Blow-Down-
Energy‖ werden in diesem Zeitabschnitt geprägt [9], [11], [12]. 
 
 
Abbildung 7: Curtiss-Wrigth-Turbocompound und Nutzturbine [9] 
Nutzturbine 
Getriebe 
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Der 1954 entwickelte Napier Nomad Turbocompound ist ein 12-Zylinder-Boxer-
Dieselmotor mit gekoppelter Strömungsmaschine und variablem Getriebe. Diese 
thermodynamische und mechanische Kopplung der Strömungsmaschine wird 
auch als Differentialverbundaufladung bezeichnet. Im Bestpunkt erreichte der als 
Zweitakt-Diesel konzipierte Flugmotor einen spezifischen Kraftstoffverbrauch von 
218g/kWh. Das Aggregat erreicht eine Maximalleistung von 3050PS. Im 
Nennleistungspunkt werden bis zu 488PS durch das Turbocompoundsystem 
rekuperiert. Der Aufbau des Differentialverbundsystems ist in Abbildung 8 
dargestellt. Das für die mechanische Anbindung der Strömungsmaschinen 
benötigte Reduktionsgetriebe wurde mit einem variablen Übersetzungsverhältnis 
von 1.5 und einer Gesamtübersetzung von 9.65 ausgelegt. Die variable 
Übersetzung ermöglicht den Antrieb des gekoppelten axialen Verdichters und 
garantiert das für den Zweitaktbetrieb benötigte positive Spülgefälle. Das variable 
Getriebe wurde als „multi disc friction drive― ausgeführt, wobei konische 
Reibpaarungen durch eine Kipphebelkinematik deachsiert werden [10], [11], [12]. 
 
 
Abbildung 8: Aufbau der Differentialverbundaufladung [10] 
Die gezeigten Systeme wurden sowohl in der Entwicklung, als auch in der 
Herstellung als zu komplex und teuer angesehen. Im militärischen Bereich oder in 
der Luftfahrt wird die geforderte Leistungsdichte im Vergleich zu den dargestellten 
wirtschaftlichen Aspekten höher bewertet und ermöglichte somit die Entwicklung 
von Verbundverfahren. Die Gasturbinentechnologie verdrängte jedoch ab dem 
Jahr 1960 zunehmend die Kolbenflugzeugmotoren. 
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Zeitgleich mit den Entwicklungen im Flugzeugmotorenbau, wurde der Einsatz von 
Turboaufladung und der Turbocompoundtechnologie im Marinemotorenbereich 
vorangetrieben. Heinrich Schneider patentierte im Jahre 1944 ein thermisches 
Verbundverfahren für Zweitaktdieselmotoren, welches in die Rubrik zweistufiger 
Aufladung fällt. Die Verbrennungskraftmaschine wurde mit einer mechanischen 
Aufladung als Hochdruckstufe und einem Turbolader in der Niederdruckstufe 
ausgeführt, siehe Abbildung 9. Bei hoher Last und hoher Drehzahl wird der 
Turbolader mechanisch über eine hydrodynamische Kupplung und ein 
Reduktionsgetriebe an die Kurbelwelle des Motors gekoppelt. Dies ermöglicht den 
Leistungsbedarf des mechanisch angetriebenen Verdichters teilweise mit dem 
Leistungsüberschuss der gekoppelten Turbine zu decken. Der mechanisch 
verbundene Hochdruckverdichter garantiert, das für den Zweitakter benötigte 
positive Spülgefälle im Ladungswechsel. Die Umsetzung dieser Erfindung ist 
leider nicht bekannt. Es wird sich im weiteren Verlauf der Arbeit zeigen, dass 
dieses revolutionäre Verfahren für moderne Hochleistungsdieselmotoren einen 
interessanten Ansatz bezüglich Rekuperation und Leistungsdichte darstellt [13]. 
 
 
Abbildung 9: Mechanische Aufladung mit zuschaltbarem Turbolader [13] 
Im Bereich der Schiffsdieselmotoren führte Professor Karl Zinner umfassende 
Grundlagenuntersuchungen bei der MAN im Bereich Turbocompound durch. In 
seiner Patentschrift von 1957 beschreibt Zinner zwei mechanisch getrennte 
Abgasturbinen, von denen eine den Verdichter antreibt und die andere über ein 
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Getriebe und eine hydrodynamische Kupplung mit der Kurbelwelle verbunden ist. 
Ziel der Erfindung ist ein wärmewirtschaftlicher Betrieb der Kolbenmaschine und 
die Steigerung der Nennleistung. Bei Leistungsüberschuss und Höhenbetrieb 
verhindert der Gegendruck der Nutzturbine das Überschreiten der zulässigen 
Grenzdrehzahl des Turboladerläufers, siehe Abbildung 10 links [14]. 
Karl Zinner postuliert 1962 bei seinen Untersuchungen am MAN-Versuchsmotor 
KV30/40, dass der Turbocompoundmotor mit sorgfältig ausgelegten Baugruppen 
und Komponenten einen Wirkungsgradvorteil gegenüber der Basis mit einstufiger 
Aufladung erreicht. Der verwendete MAN Viertakt-Großdieselmotor mit einstufiger 
Abgasturboaufladung und Ladeluftkühlung erzielte im Versuch mit 15bar BMEP 
einen Verbrauch im Bestpunkt von 185g/kWh. Die getesteten Verbundverfahren 
zeigten, dass die Rekuperation der thermischen Abgasenthalpie eine Anhebung 
des Motorwirkungsgrades um 1 - 2.5% ermöglicht. Abbildung 10 rechts visualisiert 
die untersuchte Turbocompoundanlage mit vorgeschalteter Nutzturbine [15]. 
 
 
Abbildung 10: Verbundverfahren mit Nutzturbine am MAN Großdiesel [14], [15] 
Die Resultate theoretisch und praktisch durchgeführter Versuche von Khanna und 
Zinner verdeutlichen, dass ein Aufstauen des Abgases bei Viertaktmotoren mit 
Turbocompoundverfahren einen Motorwirkungsgrad von 48% ermöglicht. Hierzu 
ist eine konsequent auf Effizienz getrimmte Auslegung der Einzelkomponenten 
des Aggregates zielführend. Ein Aufstauen des Abgasmassenstromes über den 
Expansionsdruck des Verbrennungsmotors hinaus erwies sich als nachteilig, da 
die entstehenden Verluste des Gaswechsels durch die Energierückgewinnung der 
mechanischen Nutzturbine nicht mehr gänzlich kompensiert werden können [8]. 
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2.2 Thermische Verbundverfahren in Nutzfahrzeugmotoren 
 
Die Firma Caterpillar setzte im Jahre 1986 einen bedeutenden Meilenstein in der 
Entwicklung der Turbocompoundtechnologie für Nutzfahrzeugdieselmotoren. Der 
Entwicklung von ersten Prototypen ging eine detaillierte Grundlagenuntersuchung 
bezüglich Verbundverfahren voraus. Hierbei wurden Kombination von Bauarten, 
sowie konstruktive Anordnungskonzepte untersucht, siehe Abbildung 11.  
 
 
Abbildung 11: Anordnungs- und Turbinenkonfigurationsstudie Compound [16] 
Eine Hürde, welche die Entwicklung bis dato in diesem Bereich erschwerte, 
stellten die geforderten hohen Übersetzungen des Getriebes und die benötigten 
Wirkungsgradbereiche der Strömungsmaschinen in dieser Bauklasse. Wilson 
untersuchte drei Anordnungen der Nutzturbine und drei Kombinationen aus axialer 
und radialer Bauart von Turbolader- und Nutzturbine. Für den Vergleich der 
betrachteten Systeme wurden Kriterien erarbeitet, welche eine Bewertung der 
gestellten Systemanforderungen ermöglichten. Bezüglich des aerodynamischen 
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Wirkungsgrades, der Minimierung der Strömungsverluste, des transienten 
Ansprechverhaltens und des erforderlichen Bauraumes, wurde eine serielle 
Anordnung mit radialer Turboladerturbine und axialer Nutzturbine gewählt, wobei 
der Nutzturbinenläufer die Niederdruckstufe bildet. Diese Architektur ist auch bei 
heutigen Serienanwendungen des Turbocompound zu finden [11], [16]. 
Die Motorbasis für den Versuchsträger konnte mit einer einstufigen Aufladung 
ausgeführt werden und erzielte bei 286kW Nennleistung einen spezifischen 
Kraftstoffverbrauch von 192g/kWh. Der verwendete Reihensechszylinder wurde 
hierbei mit einer Drehzahl von 1850rpm betrieben. Das vorgestellte Konzept des 
Turbocompound ist als Prototyp in die beschriebene Motorbasis implementiert 
worden. Abbildung 12 zeigt hierzu den kompakten Aufbau und die gelungene 
Strömungsführung der Anlage. Der axiale Übergang des Abgasmassenstromes 
vom Turbolader zur Nutzturbine reduziert Druck- und Temperaturverluste auf ein 
Minimum. Des Weiteren sorgen die konische Kanalführung und die Leitschaufeln 
am Eintritt, sowie Diffusorleitbleche am toroidalen4 Austritt der Nutzturbine für 
ideale Betriebsbedingungen des thermischen Verbundverfahrens [16], [17]. 
 
  
Abbildung 12: Design Turbocompoundversuchsträger Caterpillar [16] 
Die einzelnen Komponenten des gezeigten Prototyps von Caterpillar wurden auf 
maximalen Wirkungsgrad getrimmt. Neben Strömungstechnischer Optimierung 
gelang dies durch den konsequenten Einsatz von Wälzlagerungen im gesamten 
                                            
4
 Ein Toroid beschreibt ein geschlossenes Volumen, welches durch Rotation einer Fläche um eine 
Aches generiert wird. Die rotierende Kurve schneidet die Rotationsachse hierbei nicht. Der 
ringförmige Toroid wird als Torus bezeichnet, was im lateinischen Wulst bedeutet. 
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Turbocompoundsystem. Im Folgenden werden die Maximalwirkungsgrade der 
Komponenten aufgezeigt. Auch aus heutiger Sicht ist die Realisierung der 
aufgezeigten Wirkungsgrade von 1986 immer noch eine Herausforderung und 
markieren zugleich die Grenze des technisch Machbaren [11], [16], [18]. 
 
 Verdichterwirkungsgrad    80% 
 Turbinenwirkungsgrad    85% 
 Turboladerwirkungsgrad    65% 
 Nutzturbinenwirkungsgrad    85% 
 Getriebewirkungsgrad    95% 
 Schlupf der Strömungskupplung     3% 
 Motorgesamtwirkungsgrad   48% 
 
Bei Caterpillar wurden von Holtmann experimentelle Versuche am Prototyp mit 
Turbocompound durchgeführt. Die Versuche zeigten eine verbesserte Dynamik 
und einen Verbrauchsvorteil bis 4bar BMEP, siehe Lastschnitt in Abbildung 13.  
 
 
 
Abbildung 13: Leistungsdaten Turbocompoundmotor Caterpillar 1987 [17]  
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Das Verbundverfahren wurde für eine maximale Rekuperationsleistung von 38kW 
ausgelegt. Die Übersetzung von i = 27.5 konnte über ein Reduktionsgetriebe mit 
hydrodynamischer Kupplung realisiert werden. Der im Versuch gefahrene 
Betriebspunkt bei 16bar BMEP und 1850rpm zeigte im Vergleich zur 
Basiskonfiguration ohne Turbocompound, einen um 10g/kWh auf 182g/kWh 
gesenkten BSFC. Bei einem äquivalenten Stickoxidniveau von 5.5g/kWh konnte 
der Kraftstoffverbrauch im Vergleich zur einstufig aufgeladenen Variante um 8% 
gesenkt werden. Des Weiteren reduzierten sich, aufgrund der verbesserten 
Aufladung, die Partikelemissionen um bis zu 10%. Ergebnisse bezüglich des 
Teillastbereichs wurden in Holtmanns Arbeit nicht publiziert [17]. 
Fundierte wissenschaftliche Arbeiten im Bereich Turbocompound verfassten 1988 
Joachim Bues an der TU Berlin und 1989 Franz Bergbauer an der TU München. 
Die Dissertationen liefern die theoretische Grundlage für einstufig aufgeladene 
Turbocompoundkonzepte und deren Auslegung. Des Weiteren wurden stationäre 
und transiente Betriebsverhalten, sowie Einflüsse der Parameter Ladedruck, 
Verdichtungsverhältnis, Variation der Ventilsteuerzeiten, Abgasgegendruck, und 
effektiver Mitteldruck untersucht. Fortschrittlich sind die Betrachtung des 
Teillastverhaltens und die Interaktion mit Abgasnachbehandlungsanlagen. 
Ergebnisse und Erkenntnisse beider Autoren wurden experimentell und durch 
Arbeitsprozessrechnungen generiert und sind im Folgenden differenziert dargelegt 
und zusammengefasst. Joachim Bues beschäftigt sich in seiner Dissertation mit 
dem Einfluss des Wirkungsgrades von Strömungsmaschinen auf den 
Prozesswirkungsgrad des betrachteten Turbocompoundmotors. Abbildung 14 
zeigt hierzu die erstellte Energiebilanz von Abgasturbolader und Nutzturbine im 
Systemverbund. Bues variierte bei verschiedenen Lasten den Abgasturbolader- 
und Nutzturbinenwirkungsgrad. Dabei konnte er den optimalen Abgasgegendruck 
des Systems aufzeigen. Die im Sankey-Diagramm5 gezeigten Verluste der 
Aufladegruppe des untersuchten Turbocompound verdeutlichen, dass Bues keine 
mechanischen oder hydraulischen Verluste von Lagerungen, Getriebe oder der 
Strömungskupplung in seiner Arbeit berücksichtigte [19]. 
                                            
5
 Für die Visualisierung von Energieflüssen und Verlusten idealer Dampfmaschinen verwendete 
der irische Ingenieur Matthew Sankey 1898 das Flussdiagramm, in welchem die Mengen von 
Energie oder Material durch proportional dicke Pfeile graphisch dargestellt werden. Das Sankey-
Diagramm ist heutzutage eine gängige Form um Energie- und Stoffanalysen zu betrachten. 
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Abbildung 14: Sankey-Diagramm der Energieströme am Turbocompound [19] 
Ein weiterer wichtiger Punkt in der Untersuchung von Bues ist die Auslegung von 
Turbocompoundanlagen. Betrachtet werden die Parallel- und die Reihenschaltung 
der Nutzturbine. Bues definiert bei seiner Auslegung die Turbinenfläche von 
Abgasturbolader- und Nutzturbine über die Turbinenfläche A0 einer einstufigen 
Aufladung. Die Ergebnisse werden im folgenden Abschnitt dargestellt. 
 
Reihenschaltung Nutzturbine: 
 MassenstromTurbinen = konstant 
 FlächeTurboladerturbine = 0.69*A0 
 FlächeNutztzurbine = 0.93*A0 
 
Parallelschaltung Nutzturbine: 
 ExpansionsverhältnisTurbinen = konstant 
 FlächeTurboladerturbine = 0.46*A0 
 FlächeNutztzurbine = 0.21*A0 
 
Die gezeigte ideale Annahme ermöglicht eine schnelle Abschätzung und 
Dimensionierung der Turbine in einem Turbocompoundsystem. Abschliessend 
wird die Nutzturbinenabschaltung in der Teillast vorgestellt. Bues kommt hierbei zu 
Verdichterarbeit 
Nutzturbinenarbeit 
Wirkungsgrad 
Turbolader 
Abgasenthalpie 
Enthalpie 
Turbolader 
Verlust 
nichtisentrope 
Expansion 
Verlust 
nichtisentrope 
Expansion 
Enthalpie 
Nutzturbine 
nichtisentrope 
Verdichtung 
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der Schlussfolgerung, dass bei einer Parallelschaltung das Abkoppeln der 
Nutzturbine eine Verbrauchsverschlechterung wegen der stark angestiegenen 
Ladedrücke zur Folge hat. Bei der Reihenschaltung wirkt sich das Abschalten der 
Niederdrucknutzturbine positive auf den BSFC aus, da es zu keiner übermässigen 
Anhebung des Ladedruckes kommt [19]. 
In der von Bergbauer publizierten Arbeit werden verschiedenste Schaltungsarten 
von Verbundverfahren an Otto- und Dieselmotoren untersucht. Abbildung 15 zeigt 
die Auflistung der betrachteten thermischen Verbundverfahren und deren 
differenzierte Anordnungen von Turbolader, Nutzturbine und Reduktionsgetriebe.  
 
 
Abbildung 15:  Schaltungsarten des thermischen Verbundbetriebes [8] 
Die Optimierung der betrachteten Verbundverfahren erfolgte anhand der bereits 
beschriebenen Motorparameter und wurde, sowohl mit idealisierten, als auch mit 
realen Turbomaschinenkennfeldern durchgeführt. Bergbauer kommt hierbei zu 
folgenden Ergebnissen. Eine Reduktion der Ventilüberschneidung ermöglicht es, 
die Restgasmenge im Zylinder beim Turbocompoundbetrieb zu verringern und die 
Abgasgegendruckverträglichkeit des Motors zu erhöhen. In einer Untersuchung 
betreffend des transienten Beschleunigungsverhaltens zeigte Bergbauer, dass 
eine serielle Anordnung mit nachgeschalteter Nutzturbine die Ansprechzeit des 
Systems reduziert, wohingegen die Parallelschaltung des Turbocompound und die 
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Reihenschaltung mit vorgeschalteter Nutzturbine, im Vergleich zur einstufig 
aufgeladenen Basisvariante, schleppender beschleunigen [8].  
Der elementare Optimierungsparameter beim Turbocompoundsystem ist nach 
Bergbauer der Abgasgegendruck. Bei der Auslegung von Turbocompoundmotoren 
erfolgt die Definition der Übersetzung des Reduktionsgetriebes dahingehend, dass 
die Nutzturbine bei gegebenem Expansionsverhältnis die optimale Laufzahl 
erreicht, und damit mit maximalem Wirkungsgrad betrieben werden kann. 
Bergbauer verdeutlicht in seiner Berechnung, dass der optimale Aufstaudruck bei 
einem Gesamtturbinendruckverhältnis von πT = 4 liegt. Abbildung 16 verdeutlicht 
diesen Sachverhalt und zeigt das Abgasgegendruckverhalten bei idealen und 
realen Betriebsbedingungen. Bei einem Expansionsverhältnis > 5 kommt es zu 
einer deutlichen Verbrauchsverschlechterung des Turbocompoundmotors [8].  
 
 
Abbildung 16: Abgasgegendruck unter idealen und realen Bedingungen [8] 
Um die Verluste des Turbocompoundkonzeptes in der Teillast zu reduzieren, 
schlägt Bergbauer für den Dieselmotor eine Abschaltung von Turbolader und 
Nutzturbine vor. Eine schaltbare Nutzturbine in Reihenschaltung ist eine Option, 
die Effizienz der Anlage zu steigern. Für den Ottomotor wäre eine Kombination 
Stand der Technik 
19 
 
aus zuschaltbarem mechanischem Lader und einer gekoppelten Nutzturbine 
vorteilhaft. Der Einsatz eines VTG-Abgasturboladers würde eine betriebsgerechte 
Anpassung des Ladedruckes im Voll- und Teillastbetrieb ermöglichen und wird 
daher von Bergbauer als mögliche Option der Aufladung proklamiert [8]. 
In der Automobiltechnischen Zeitschrift zeigt Daimler Benz 1991 eine interessante 
Turbocompoundstudie am 8-Zylinder V-Motor OM442LA. Die Nutzturbine ist als 
VTG ausgeführt und reduziert somit die systembedingten Leistungsverluste des 
Turbocompound im Teillastbereich des Motors. Eine technische Besonderheit ist 
das dreistufige Reduktionsgetriebe, siehe Abbildung 17. Die Flüssigkeitskupplung 
wurde durch eine Torsionsbuchse ersetzt. Ein integrierter Freilauf bewirkt, dass 
bei geringer Last die Nutzturbine nicht vom Motor geschleppt werden muss. 
 
 
Abbildung 17: Reduktionsgetriebe mit Nachschaltturbine [20] 
Die Ausführung der Nutzturbine als VTG eröffnete die Option, den Abgasgendruck 
situationsbedingt anzupassen. Durch öffnen der VTG verschiebt sich die Leistung 
auf den Turbolader, was einen höheren Ladedruck bewirkt. Messungen zeigten 
einen reduzierten BSFC beim Öffnen des Leitgitterapparates der Nutzturbine unter 
5bar BMEP. Des Weiteren ermöglicht die beschriebene Leistungsverschiebung 
auf den Abgasturbolader ein verbessertes transientes Ansprechverhalten des 
Motors. Ergänzende Versuche zeigten, dass bei einer Rekuperation von 13% der 
Nennleistung nur 1.5% Verbrauchseinsparung möglich waren. Dieses Resultat ist 
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dem reduzierten Wirkungsgrad der eingesetzten VTG-Nutzturbine geschuldet. Die 
hohe Ausschiebearbeit kompensierte weitgehend den Gewinn der thermischen 
Rekuperation. Das gezeigte Turbocompoundkonzept des OM442LA wurde von 
Daimler nicht als Serienmotor umgesetzt [20]. 
Der erste Serienmotor im Nutzfahrzeug mit Turbocompoundtechnologie ist der 
DTC12 von Scania, welcher 1991 in den Markt eingeführt wurde. Das serielle 
Konzept mit radialer Niederdrucknutzturbine wurde an einem Reihensechszylinder 
mit 12l Hubraum und 470PS Nennleistung bei 1900rpm realisiert. Die verbaute 
hydrodynamische Kupplung und das Reduktionsgetriebe wurden ebenfalls von 
Scania entwickelt. Turboaufladung und die Nutzturbine stammen beim DTC12 von 
der Firma Holset. Weitere Motoren mit Verbundverfahren im Bereich der 
Nutzfahrzeuge wurden von den Firmen FPT (C13TCD), Detroit Diesel (DD15) und 
Volvo (D13TC) realisiert. Alle erwähnten Systeme sind als Reihenschaltung 
ausgeführt, wobei die Nutzturbine dem Abgasturbolader nachgeschaltet wird. 
Abbildung 18 zeigt exemplarisch die realisierten Turbocompoundmotoren für 
mobile Nutzfahrzeuge DTC12 von Scania und D13TC von Volvo.  
 
 
Abbildung 18: Turbocompoundmotoren im Nutzfahrzeugsektor [12], [21] 
Die gezeigten Turbocompoundmotoren erzielen laut Hersteller im Bestpunkt eine 
Kraftstoffersparnis von 3 - 5% und rekuperieren hierbei 9 - 17% der Nennleistung 
über die gekoppelte Nutzturbine [22]. Hydrodynamische Kupplungen werden im 
Reduktionsgetriebe der gezeigten Turbocompoundsysteme verbaut, um die 
anfallende Drehmomentenungleichförmigkeit des Motors zu dämpfen. Während 
Scania und Iveco eine radiale Nutzturbine verwenden, kommt bei Detroit Diesel 
und Volvo ein axiales Nutzturbinenkonzept zum Einsatz, siehe Abbildung 19. 
Scania 
Volvo 
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Abbildung 19: Aufbau Turbocompound radiale und axiale Nutzturbine [23] 
Die technisch effizienteste Kombination von Verbrennungskraftmaschinenanlagen 
und Strömungsmaschinen ist bei den langsam laufenden Zweitaktdieselmotoren 
im Marinesegment zu finden. Diese Motoren verfügen über Zylinderbohrungen von 
bis zu 980mm, liefern 5700kW Zylinderleistung bei einer Arbeitsdrehzahl von 
100rpm und weisen effektive Motorwirkungsgrade von 50% auf. Im Bereich der 
Marineabgasturbolader für Zweitaktdieselmotoren werden Gesamtwirkungsgrade 
von 72% erzielt. Bereits 1986 entwickelte BBC die radiale Nutzturbine NTC214 für 
Großdieselmotoren. Die Anordnung des Turbocompoundsystems ist parallel zum 
Abgasturbolader und verfügte über ein Planetenradgetriebe mit hydrodynamischer 
Kupplung. Der Kraftstoffverbrauch konnte mit diesem System um 4 - 5% reduziert 
werden. Heutige Nutzturbinen der Firma ABB besitzen eine Leistung von 3.2MW, 
welche durch einen Generator in das elektrische Bordnetz eingespeist werden. 
Den heutigen Höchstwert im Bereich der Motorgesamtwirkungsgrade erreicht das 
kombinierte Energierekuperationssystem von MAN Diesel & Turbo, siehe 
Abbildung 20. Die aufgeführte Abwärmenutzung, mittels Thermo Efficiency 
System (TES), erfolgt bei Marinemotoren mit einer Nennleistung > 25MW mittels 
parallel geschalteter Nutzturbine und einem nachgeschalteten Rankine Zyklus mit 
Wasserdampferzeuger. Diese Anlage ermöglicht einen Motorwirkungsgrad von 
maximal 55%. Hierbei werden im Optimum 8 - 11% der Motorleistung über die 
Abgasnutzturbine und die Dampfturbine thermisch rekuperiert. Der Schiffsdiesel 
mit TES und Abgasturboaufladung erreicht somit im Bestpunkt einen BSFC von 
164g/kWh. Die Amortisation bei einer 80MW Anlage ist bei einer Auslastung von 
280 Tagen pro Jahr in 5 Jahren erreicht [11], [24], [25], [26]. 
radial 
axial 
Stand der Technik 
22 
 
 
Abbildung 20: Nutz- und Dampfturbine im Thermo Efficiency System [26] 
Um nach der Vorstellung der Marinemotoren ein Verständnis für die Effizienz 
aktueller Nutzfahrzeugmotoren zu generieren, wird in Abbildung 21 der aktuelle 
Stand der Technik für den Gesamtwirkungsgrad von Euro V-Motoren im Segment 
13l Hubraum aufgezeigt. Die Angaben der fünf führenden Hersteller beziehen sich 
auf Dieselmotoren ohne Turbocompoundtechnologie und werden als Basis für 
spätere Betrachtungen herangezogen. Ein effektiver thermischer Wirkungsgrad 
von 44% kann in dieser Klasse als Stand der Technik angesehen werden. 
 
 
Abbildung 21: Maximaler effektiver Wirkungsgrad 13l Dieselmotoren EuroV 
Wirkungsgrad [%] 
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2.3 Konstruktionskonzepte und Energieeffizienz  
 
Die in der aufgezeigten Fachliteratur untersuchten und in der Praxis ausgelegten 
Turbocompoundsysteme verwenden sowohl axiale als auch radiale Nutzturbinen. 
Bei der Strömungsmaschinenauslegung erfolgt die Wahl der Bauart des Laufrades 
der Nutzturbine in Abhängigkeit von Volumenstrom, Laufradarbeit, Durchmesser 
und Drehzahl. Hierbei hilft das Codier-Diagramm, siehe Abbildung 22. Eine 
Auslegung mit höchst möglichem Wirkungsgrad des Rotors, ist gewährleistet, 
wenn Durchmesser- und Schnelllaufzahl der Turbine im dargestellten Band liegen. 
Des Weiteren ermöglicht dieses Werkzeug, bei gegebenem Volumenstrom und 
spezifischer Stutzenarbeit6 Y den optimalen Rotordurchmesser bei festgelegter 
Drehzahl, oder die bestmögliche Drehzahl bei definiertem Läuferdurchmesser 
festzulegen. Es gelten hierbei die Ähnlichkeitsbedingungen für Turbomaschinen. 
 
  
Abbildung 22: Erweitertes Cordier-Diagramm [27] 
                                            
6
 Die spezifische Stutzenarbeit ist die totale isentrope Enthalpiedifferenz bei Strömungsmaschinen. 
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Axiale und radiale Bauformen von Laufrädern unterscheiden sich hinsichtlich 
empirisch entwickelter Kennzahlen von Otto Cordier im Cordier-Diagramm. Hohe 
Druckverhältnisse und geringe Durchsätze der Maschine resultieren in einer 
großen Durchmesserzahl und einer kleinen Schnelllaufzahl. Dies begünstigt den 
Einsatz eines Laufrades mit radialer Bauart. Axialmaschinen hingegen zeigen den 
besten Wirkungsgrad mit hohen Laufzahlen und Durchsätzen bei einer reduzierten 
Durchmesserzahl. Die Definition der verwendeten dimensionslosen Kennzahlen 
im Cordier-Diagramm ist nachstehend hergeleitet. Gleichung (1) zeigt die 
Durchmesserzahl δ und Gleichung (2) die Schnelllaufzahl σ der Maschine [27]. 
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In Bezug auf bestehende Turbocompoundauslegungen in der Praxis, können 
folgende Aussagen getroffen werden. Die axiale Bauform erweist sich als 
erstklassig betreffend der Strömungsanbindung in Reihenschaltung mit radialer 
Turboladerturbine. Bezüglich der Leistungsdichte ist anzumerken, dass radiale 
Turbinenräder ein höheres Expansionsverhältnis umsetzen können, und daher die 
kompaktere Variante für hohe Rekuperationsleistungen darstellen. Für hohe 
Spitzenwirkungsgrade sind axiale Nutzturbinen bis zu einem Expansionsverhältnis 
von 1.8 der radialen Bauart des Läufers vorzuziehen. Der Nachteil der axialen 
Architektur der Turbine ist die Reduktion des Wirkungsgrades bei einer Skalierung 
auf kleine Raddurchmesser. Die radiale Geometrie ermöglicht bei kleinen 
Baugrössen einen realisierbaren Spitzenwirkungsgrad im Bereich von 65 - 75%. 
Ein weiterer Aspekt sind die entwickelten Radtypen in der jeweiligen Baugröße. 
Bei Nutzfahrzeugen stehen radiale Laufräder zur Verfügung, wohingegen axiale 
Turbinen meist neu entwickelt werden müssen. Wärmeverluste durch Strahlung 
und Konvektion können bei radialer Bauweise des Turbinenläufers, bedingt durch 
die kompakte Strömungsführung, reduziert werden. In Tabelle 1 werden die 
technischen Spezifikationen beider Bauarten aufgeführt [11], [24], [23], [28]. 
(1)  
(2)  
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Tabelle 1: Unterschiede axialer und radialer Nutzturbinenläufer 
 
 
Die Anordnung von Nutzturbine in einstufigen Turbocompoundsystemen ist ein 
Schwerpunkt der gezeigten akademischen Arbeiten. Realisierte Anwendungen 
von einstufigen Turbocompoundmotoren und die theoretischen Ergebnisse der 
Fachliteratur zeigen, dass sich zwei Konzepte als zielführend erwiesen haben. 
Serielle Konzepte mit nachgeschalteter Nutzturbine werden in Nutzfahrzeugen 
eingesetzt, während in Marineapplikationen parallele Nutzturbinenanordnungen 
verbaut sind. Abbildung 23 skizziert die beschriebenen Systeme [8], [11], [15]. 
 
 
Abbildung 23: Serielle a) und parallele b) Nutzturbinenanordnung [15] 
Im Folgenden werden die technischen Fakten der beiden Anordnungskonzepte 
aufgezeigt, siehe Tabelle 2. Das dominante Unterscheidungsmerkmal der 
genannten Einsatzszenarien für Marine und Nutzfahrzeug sind die geometrischen 
Dimensionen der Anlagen. Somit kann der Einsatz einer parallel angeordneten 
Nutzturbine in Schiffdieselmotoren durch die reduzierte Baugrösse der Nutzturbine 
gerechtfertigt werden. Ein weiterer Vorteil der parallelen Anordnung ist die 
einfache Realisierung einer Abschaltung der Nutzturbine ohne Bypassleitung. Als 
axiale Nutzturbine radiale Nutzturbine
wenig entwickelte Radtypen verfügbar hohes Expansionsverhältnisse mit guten Wirkungsgrad möglich
maximale Umfangsgeschwindigkeit < Radialturbine große Auswahl von Radtypen aus dem Nutzfahrzeugbereich
maximales Expansionsverhältnis von 1.8 möglich Spitzenwirkungsgrade von 80% ohne Leitgitter erzielbar
für hohe Leistungen sind mehrere Stufen nötig Anbau von Kupplung und Getriebe ohne Strömungsumlenkung
Strömungsumlenkung für Anbau von Getriebe nötig hohe Wärmeverluste, bezüglich Abgasrohrlänge 
bestmögliche Integration in bestehendes Motorkonzept 90° Umlenkung der Strömung zwischen Turbine und Nutzturbine
kurze Leitung zwischen Turbine und Nutzturbine Arbeit in einer Stufe 2 - 3 fach höher als bei Axialturbine
Leitgitter und Profil für Anströmung erforderlich reduzierte Raddurchmesser im Vergleich zu Axialturbine
Stand der Technik 
26 
 
Nachteil muss die erforderliche hohe Übersetzung des Reduktionsgetriebes 
angesehen werden. Nutzfahrzeugmotoren profitieren bei der Reihenschaltung der 
Nutzturbine von einem guten transienten Ansprechverhalten des Systems. Von 
Vorteil ist beim seriellen Aufbau die Dämpfung der Druckpulsationen durch die 
vorgeschaltete Abgasturboladerturbine. Dies hebt den Läuferwirkungsgrad der 
nachgeschalteten Nutzturbine auf äquivalente Werte wie im Staubetrieb an. Durch 
die zweistufige Expansion der Reihenschaltung wird das Druckverhältnis über 
beide Turbinen gesenkt, und ermöglicht somit den technischen Einsatz von 
einstufigen axialen Nutzturbinen im Verbundverfahren [12], [16], [17], [18], [19]. 
Tabelle 2: Systemeigenschaften unterschiedlicher Nutzturbinenanordnungen 
 
 
Die Verbrauchseinsparung mechanischer Turbocompoundsysteme im Bestpunkt 
beträgt laut Fachliteratur und Hersteller 3 - 5% im Vergleich zu Basissystemen mit 
einstufiger Abgasturboaufladung. Der nachteilige Einfluss des Verbundverfahrens 
bei niedrigen Lasten und hohen Drehzahlen im Vergleich zur Basis ist bekannt, 
und kann durch Anpassung der Laufzahl der Nutzturbine oder eine Bypassleitung 
reduziert werden. Last- und drehzahlabhängige Änderungen der Motoreffizienz 
beim Einsatz von Turbocompoundmotoren sind in Abbildung 24 durch zwei BSFC 
Differenzkennfelder dargestellt. Veröffentlicht wurden diese 1989 von Franz 
Bergbauer. Das Mitteldruckniveau des betrachteten Ottomotors liegt mit 8bar 
BMEP deutlich unter den 22bar BMEP des Dieselmotors. Beide Kennfelder zeigen 
ein einheitliches Verhalten bezüglich Last und Drehzahl. Die maximale Reduktion 
des spezifischen Kraftstoffverbrauches erreichen beide Motorsysteme bei hohen 
Lasten und Drehzahlen. Sinkt die Motorlast unter 25 - 50% zeigt die jeweilige 
Basismotorvariante ohne thermische Rekuperation der Abgasenthalpie, mittels 
gekoppelter Nutzturbine, ein deutlich effizienteres Betriebsverhalten. 
axiale Nutzturbine radiale Nutzturbine
wenig entwickelte Radtypen verfügbar hohe Expansionsverhältnisse mit gutem Wirkungsgrad möglich
maximale Umfangsgeschwindigkeit < Radialturbine große Auswahl von Radtypen aus dem Nutzfahrzeugbereich
maximales Expansionsverhältnis von 1.8 möglich Spitzenwirkungsgrade von 80% ohne Leitgitter erzielbar
für hohe Leistungen sind mehrere Stufen nötig Anbau von Kupplung und Getriebe ohne Strömungsumlenkung
Strömungsumlenkung für Anbau von Getriebe nötig hohe Wärmeverluste, bezüglich Abgasrohrlänge 
bestmögliche Integration in bestehendes Motorkonzept 90° Umlenkung der Strömung zwischen Turbine und Nutzturbine
kurze Leitung zwischen Turbine und Nutzturbine Arbeit in einer Stufe 2 - 3 fach höher als bei Axialturbine
Leitgitter und Profil für Anströmung erforderlich reduzierte Raddurchmesser im Vergleich zu Axialturbine
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Abbildung 24: Änderung von BSFC beim Einsatz von Turbocompound [8] 
Der Turbocompound im Teillastbetrieb ist Gegenstand aktueller Untersuchungen 
von Hountalas und Mavropoulos. Sie beschäftigen sich mit der lastabhängigen 
Energierekuperation. Hierbei zeigt die 2010 in Athen veröffentlichte Studie, dass 
die Verbrauchsverbesserung des mechanischen Turbocompound bei 25% Last 
von 0.5% und bei 100% Last von 4.5%, bei einem Nutzturbinenwirkungsgrad von 
80%, erzielbar sind. Abbildung 25 zeigt diesbezüglich eine simulierte Variation im 
Turbinendruckverhältnis bei konstantem Wirkungsgrad der Nutzturbine. Hierzu 
wurde über die Drehzahl des Motors der Massendurchsatz modifiziert. Der 
Lastschnitt bei 1700rpm verdeutlicht, dass bei hohen Lasten eine Anhebung des 
Turbinendruckverhältnisses den BSFC senkt, wohingegen ab Lasten kleiner 50% 
der Kraftstoffverbrauch bei hohen Expansionsverhältnissen steigt [29]. 
 
  
Abbildung 25: Variation von Motorlast und Turboladerwirkungsgrad [29] 
Ottomotor PKW 
Dieselmotor LKW 
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Die Fachliteratur im Bereich der Konstruktionskonzepte des Turbocompound 
verdeutlicht, dass die Systemeffizienz abgasturboaufgeladener Motoren mittels 
thermischer  Verbundverfahren, unter erhöhtem technischem Aufwand, gesteigert 
werden kann. Dies bedingt jedoch eine kompromisslose und auf Effizienz 
getrimmte Integration von Nutzturbine, Kupplung und Getriebe [8], [15], [19], [30]. 
 
2.4 Aktuelle Entwicklungsansätze  
 
Das Einsatzgebiet von Turbocompoundsystemen erweiterte sich im Laufe der 
Geschichte kontinuierlich. Nach den Pionierleistungen in Flugzeugaggregaten und 
Marinemotoren des frühen 20. Jahrhunderts, etablierte sich das Verbundverfahren 
1990 in Nutzfahrzeugmotoren und stationären Anlagen. Im PKW gibt es noch 
keine kommerziellen Anwendungen, jedoch beschäftigt sich eine aktuelle Arbeit 
von 2013 mit dem Einsatz von parallel und seriell geschalteten Nutzturbinen in 
einem 2l PKW Dieselmotor. Das Resultat der numerischen Studie bezüglich der 
Verbundverfahren im Bereich der Personenkraftwagen zeigt, dass ein gesteigerter 
Turboladerwirkungsgrad die Leistungsfähigkeit des Turbocompound grundsätzlich 
erhöht. Parallele Anordnungen der Nutzturbine eignen sich für Nutzturbinen mit 
geringem Durchsatz und hohem Druckverhältnis. Des Weiteren zeigt das parallele 
Konzept reduzierte Gegendruckeinflüsse. Für den durchgeführten Vergleich wurde 
die AGR-Rate konstant gehalten. Abbildung 26 zeigt das Rekuperationskennfeld 
des untersuchten PKW Dieselmotors mit 110kW Leistung und VTG-Aufladung. 
 
  
Abbildung 26: Parallel Turbocompounding bei einem 2.0l Dieselmotor [28] 
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Der rote Punkt ist repräsentativ für den Neuen Europäischen Fahrzyklus (NEFZ) 
mit 8bar BMEP bei 2000rpm. Im violetten Punkt wird eine Last von 7bar BMEP 
und 3500rpm aufgezeigt, welche einer Fahrgeschwindigkeit von 150km/h im 
sechsten Gang entspricht. Aufgrund der aufgezeigten Lastpunkte des PKW kann 
aus dem rechten Diagramm die maximale Abgasenergienutzung und das 
erforderliche Durchmesserverhältnis, der für die Nutzturbine eingesetzten Drossel, 
ermittelt werden. Für den roten Fahrzykluspunkt ergeben sich mit einer parallelen 
Nutzturbinenanordnung 1.2kW, für den violetten Lastpunkt 14.7kW maximale 
Rekuperationsleistung. Bei Lastpunkten mit niedriger Motordrehzahl und geringer 
Motorlast konnte kein Gewinn durch die untersuchte Turbocompoundanlage erzielt 
werden. Im Betriebsbereich des violetten Fahrpunktes mit 150km/h wäre der 
Einsatz eines Verbundverfahrens zielführend. Des Weiteren wurde gezeigt, dass 
bei der parallelen Anordnung für unterschiedliche Lasten und Drehzahlen ein 
differenzierter Düsendurchmesser gewählt werden sollte. Daher schlagen die 
Autoren eine VTG als Nutzturbine vor [28]. 
Im Bereich zweistufiger Aufladung mit Turbocompound wurde 2006 von der 
Robert Bosch GmbH die Patentschrift DE 10 2005 003 714 B4 eingereicht, siehe 
Abbildung 27 links. Das patentierte zweistufige Verbundverfahren verfügt über 
einen Niederdruckverdichter mit regelbarer Kupplung, einen Freilauf für Getriebe 
und Niederdrucknutzturbine und einen autark betriebenen Hochdruckturbolader. 
Verdichter und Nutzturbine des Turbocompound sind im Niederdruckbereich der 
Aufladung integriert und können über eine Dämpfungskupplung vom Motor 
abgekoppelt werden. Eine weitere Kupplung ermöglicht ein Zu- und Abschalten 
des Niederdruckverdichters. Somit kann das System als ein- und zweistufig 
aufgeladener Turbocompound sowie als zweistufig seriell aufgeladenes System 
mit freilaufender Niederdruckstufe betrieben werden [31].  
Das Patent EP 2 042 705 A1der FPT Motorenforschung AG von 2009 zeigt einen 
vergleichbaren Aufbau eines zweistufigen Verbundverfahrens mit mechanischer 
Aufladung, siehe Abbildung 27 rechts. Die Nutzturbine und die mechanische 
Aufladung sind gekoppelt und über eine schaltbare hydrodynamische Kupplung 
und ein Reduktionsgetriebe mit dem Dieselmotor verbunden. Der regelbare 
Öldurchsatz ermöglicht über den systembedingten Schlupf der fluiddurchströmten 
Kupplung, die Drehzahl der Niederdruckaufladung zu variieren. Dies gestattet eine 
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Zuschaltung des Systems bei hohen Motorlasten für die thermische Rekuperation 
und dessen Entkopplung im Teillastbetrieb, sowie eine Drehzahlanhebung der 
Niederdruckaufladung bei dynamischen Lastanforderungen des Dieselmotors [32]. 
 
 
Abbildung 27: Bosch DE102005003714B4 [31] und FPT EP2042705A1 [32] 
Im Bereich der Großdieselmotoren wurde 2011 die Patenschrift WO 2011/036083 
A1 von der ABB Turbo Systems AG veröffentlicht. Diese zeigt differenzierte 
Konzepte eines Turbocompound mit elektrifiziertem Power Take Off (PTO). Die 
Rekuperation erfolgt mittels parallel geschalteter Nutzturbine oder über einen 
elektrifizierten Hochdruckturbolader. Beide Konzepte sind mit einer zweistufigen 
Turboaufladung kombiniert, siehe Abbildung 28. Grenzwerte für die Effizienz der 
verwendeten Komponenten, welche bei Umsetzung der zweistufig aufgeladenen 
Verbundverfahren benötigt werden, wurden nicht veröffentlicht [33], [34]. 
 
    
Abbildung 28: ABB WO 2011/036083 A1 Turbocompoundverfahren [34] 
Bosch 
FPT 
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Abschliessend, bezüglich des aktuellen Standes der Technik im Bereich der 
zweistufigen Verbundverfahren, sind die Patente der FPT Motorenforschung AG 
im Bereich zweistufiger Verbundverfahren aus dem Jahre 2012 zu nennen. Das in 
Abbildung 29 links gezeigte Patent WO 2012/163956 A1 stellt ein zweistufiges 
aufgeladenes Turbocompoundsystem mit mechanisch zuschaltbarem Verdichter 
dar. Die Leistungsübertragung der Nutzturbine ist hierbei ebenfalls mechanisch 
realisiert. WO 2012/163955 A1, in Abbildung 29 rechts, verfolgt den gleichen 
Ansatz, jedoch ist hier das leistungsverzweigte Turbocompoundkonzept in ein 
elektrifiziertes Nutzfahrzeugsystem mit Schwungradgenerator und elektrischer 
Speichertechnologie integriert. Das betriebspunktbedingte Zu- und Abschalten des 
Hochdruckverdichters gestattet Leistungsdichte und Dynamik zu erhöhen, und 
gleichzeitig den Leistungsaufwand für den Ladungswechsel zu minimieren. 
 
  
Abbildung 29: FPT WO2012/163956A1 [35] und  FPT WO2012/163955A1 [36] 
Die aufgeführten Patente im Bereich zweistufiger Aufladung mit Turbocompound 
zeigen technische Ansätze bezüglich Leistungsverzweigung und Optionen für die 
Realisierung von Turbocompoundkonzepten. Eine technische Bewertung oder 
Versuchsresultate dieser Systeme sind nicht bekannt. Des Weiteren fehlt eine 
fundierte Methodik zur Auslegung zweistufig aufgeladener Verbundverfahren.  
Aufgabenstellung und Abgrenzung 
32 
 
3 AUFGABENSTELLUNG UND ABGRENZUNG 
 
Moderne Hochleistungsdieselmotoren zeichnen sich durch ihre Leistungsdichte, 
Agilität und Energieeffizienz bei gleichzeitig niedrigem Emissionsniveau aus. 
Zweistufige Aufladesysteme ermöglichen eine effiziente und robuste Realisierung 
von Hochlastkonzepten, bei einem effektiven Mitteldruckniveau von > 30bar und 
spezifischen Leistungsdichten von >40kW/l bei einer Lebensdauer von 20 000h 
oder 1 500 000km. Eine weitere Forderung der Gesetzgebung und des Marktes ist 
die Steigerung der Motorsystemeffizienz. Turbocompoundsysteme können mittels 
thermischer Rekuperation dieses Ziel realisieren, jedoch sind den einstufig 
aufgeladenen Verbundverfahren physikalische Grenzen bezüglich geforderter 
Leistungsdichte und Lebensdauer gesetzt. So sind bei den heute in Serie 
befindlichen einstufigen Turbocompoundmotoren, welche mit Mitteldrücken bis 
25bar BMEP betrieben werden, die limitierenden Faktoren wie z.B. thermische 
Belastung, Höhenbetrieb und Emissionen bereits ausgereizt.  
Eine interessante Überlegung ist demzufolge die Kombination beider Systeme, 
was die technische Grundlage für Motorsysteme mit hoher Energiedichte und 
Effizienz eröffnet. Die Patente zeigen, dass es erste Überlegungen in diese 
Richtung gibt, jedoch sind keine Daten vorhanden, ob diese Systeme technisch 
und wirtschaftlich darstellbar sind. Auch liegen keine Untersuchungen vor, nach 
welchem Verfahren zweistufig aufgeladene thermische Verbundverfahren mit 
Leistungsverzweigung technisch ausgelegt und optimiert werden sollten. Ebenso 
ist das Betriebsverhalten, welches sich aus der Kombination von zweistufiger 
Aufladung und Turbocompoundverfahren ergibt, aktuell nicht publik. 
Ziel der vorliegenden Untersuchung ist es, mittels zweistufiger Verbundverfahren 
den Kraftstoffverbrauch zu reduzieren. Im Rahmen der durchzuführenden Arbeit 
werden diesbezüglich die folgenden fünf aufgeführten Punkte erarbeitet.  
 
 Kombination von zweistufiger Aufladung und Turbocompound 
 Prädiktives physikalisches Modell zur Auslegung und Optimierung 
 Festlegung von Mindestanforderung bezüglich Effizienz 
 Erarbeitung von Konzepten, Systemen und Betriebsvarianten 
 Bewertung mittels Lastkollektive und realer Betriebsbedingungen 
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Betreffend dieser theoretischen Vorüberlegungen und dem Einsatz von Prototypen 
im Bereich zweistufiger thermischer Verbundverfahren, soll die vorliegende Arbeit 
untersuchen, ob bei gesteigerter Dynamik und Leistungsdichte eine signifikante 
Senkung des Kraftstoffverbrauches bei Nutzfahrzeugmotoren realisierbar ist. 
Hierzu werden drei differenzierte Designkonzepte zweistufiger Verbundverfahren 
erarbeitet und sowohl im stationären als auch transienten Betrieb getestet. Dies 
erfolgt aus Kostengründen theoretisch und experimentell. Des Weiteren wird 
angestrebt, die Bewertung von Agilität und Effizienz der Turbocompoundkonzepte 
anhand von aufgenommenen Arbeits- und Lastprofilen mobiler Fahrzeuge und 
Maschinen durchzuführen. Als Kernpunkt der Dissertation ist die Entwicklung einer 
physikalisch basierten Parameterfunktion zur optimierten Auslegung zweistufiger 
Verbundverfahren anzusehen. Ziel ist eine physikalisch detaillierte Modellierung 
der virtuellen Motor- und Aufladekonzepte einzusetzen, wobei die Rechenzeit den 
Faktor 10x Echtzeit nicht überschreiten darf. Als Basis für die Ermittlung der 
Fahrzeugbetriebskosten in den aufgezeichneten Lastkollektiven, sollen neben 
dem Dieselverbrauch auch die für den Betrieb der Abgasnachbehandlungsanlage 
anfallenden Kosten für das Betriebsmittel AdBlue berücksichtigt werden. 
 
3.1 Numerische Methodik 
 
Die angestrebte Systembewertung von thermischen Verbundverfahren erfordert 
eine exakte Abbildung der Komponenten, sowie deren Zusammenspiel im 
Systemverbund. Diesbezüglich soll die eindimensionale Prozesssimulation der 
Turbocompoundmodelle dahingehend erweitert werden, dass alle Baugruppen 
mittels physikalischer Modelle abgebildet sind, um somit Wirkungsgrade und 
Prozessverluste in Abhängigkeit von realen Parametern zu berücksichtigen. 
Hierzu sollen in der kommerziellen Simulationssoftware GT-Power V7.0 – V7.4 
von Gamma Technologies ein hydrodynamisches Modell der Turbokupplung, ein 
Verfahren zur Leistungsbilanz des Reduktionsgetriebes, ein phänomenologisches 
Verbrennungsmodell und erweiterte Turbinenkennfelder implementiert werden. 
Die hierzu benötigten Daten sind durch Messungen am Komponenten- und 
Motorprüfstand zu generieren. Ziel der Simulation ist die detaillierte Betrachtung 
von Energieströmen, Wechselwirkungen und Emissionen des Turbocompound.  
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3.2  Wirkungsgraduntersuchung der Einzelkomponenten 
 
Turbocompoundsysteme erfordern eine sorgfältige Auslegung der einzelnen 
Komponenten, damit die Anlage einen relevanten Wirkungsgradvorteil gegenüber 
konventionellen Motoren mit Abgasturbolaufladung erzielen kann. Daher werden 
in der Untersuchung eine physikalische Betrachtung der einzelnen Verluste und 
deren Einbindung in die Prozessrechnung angestrebt. Mittels einer theoretischen 
Wirkungsgraduntersuchung sollen im weiteren Verlauf die Grenzwerte für die 
geforderte Effizienz der Komponenten des Turbocompound erarbeitet werden. 
Dies dient als Grundlage für eine Sensitivitätsstudie, welche im Rahmen dieser 
Arbeit erhoben wird. Ziel ist abschließend, die bezüglich Optimierungspotential 
dominanten Komponenten für eine Systemauslegung herauszuarbeiten. 
 
3.3 Parameterformel zur Turbocompoundsystemauslegung 
 
Die Auslegung zweistufiger Turbocompoundsysteme bedingt eine spezifische 
Anpassung der Leistungsbilanz der Strömungsmaschinen. Diesbezüglich soll eine 
Parametervariation zeigen, welche Auswirkungen die Turboladerauslegung auf 
den Betrieb von thermischen Verbundverfahren hat. Hierbei wird gefordert, die 
vom Motor und der Aufladung vorgegebenen Grenzwerte einzuhalten.  
In der vorliegenden Untersuchung wird ein neuer Ansatz zur Systemauslegung 
gewählt, da die Optimierung von einstufigen Turbocompoundsystemen und seriell 
zweistufig aufgeladenen Motoren ohne Turbocompound, einen gegenläufigen 
Trend bezüglich Ladedruck und Abgastemperatur aufweisen. So stellt sich das 
Optimum einer zweistufigen Aufladung bei einem Verbrennungsluftverhältnis von 
1.8 ein. Der zulässige Spitzenzylinderdruck begrenzt bei diesem Konzept die 
maximale Leitungsdichte. Turbocompoundverfahren mit einstufiger Aufladung 
zeigen bei einem Verbrennungsluftverhältnis von 1.4 die besten Betriebswerte. 
Limitierend ist bei diesem System die maximale Abgastemperatur. Die für den 
zweistufigen Turbocompound neu zu entwerfende Auslegungsmethodik soll auf 
der Grundlage von physikalischen Parametern generiert werden. Ziel ist hierbei, 
das bestmögliche Verhältnis zwischen thermischer Rekuperation und maximaler 
Leistungsdichte von Nutzfahrzeugmotoren zu evaluieren. 
Aufgabenstellung und Abgrenzung 
35 
 
Für die anstehende Entwicklung der Parameterformel sind die im Folgenden 
aufgeführten physikalischen Größen gesetzt. Dies ist die Basis zur optimierten 
Auslegung von Komponenten und Baugruppen zweistufiger Verbundverfahren. 
 
 Wirkungsgrad der Turbocompoundanlage : η1 
 Volumetrischer Wirkungsgrad des Motors : η2 
 Abgastemperatur des Motorsystems : T3  
 Abgasgegendruck nach Nutzturbine : p4 
 Rate der externen Abgasrückführung : AGR5 
 
Die Untersuchung der Wechselwirkungen des Motorsystems mit Turbocompound 
soll mittels dieser Größen durchgeführt werden und ist als zielführend anzusehen. 
 
3.4 Systemuntersuchung zweistufiger Verbundverfahren   
 
Zweistufige Verbundverfahren können durch unterschiedliche Konzepte realisiert 
werden. Hierbei sind die Anordnung der thermischen Strömungsmaschinen und 
deren Kopplung mit dem Verbrennungsmotor entscheidend. Abbildung 30 zeigt 
hierzu die vier untersuchten Turbocompoundmotoren und deren Besonderheiten 
im Bereich der Aufladung. Als Alleinstellungsmerkmal sind der Einsatz einer 
variablen Turbinengeometrie als Hochdruckturbolader, sowie die mechanische 
Leistungsverzweigung der Strömungsmaschinen zu nennen. Bei den zweistufigen  
Verbundverfahren werden drei differenzierte Konzepte verfolgt, siehe Aufzählung. 
 
 Zwei Turboladerstufen mit nachgeschalteter Nutzturbine (TSTC) 
 Hochdruckturbolader mit gekoppelter Niederdruckstufe (TC2) 
 Turbocompound mit gekoppeltem Hochdruckverdichter  (iTC) 
 
Die aufgeführten Designvarianten verfügen über ein Reduktionsgetriebe, eine 
hydrodynamische Kupplung und eine mechanisch verbundene Nutzturbine. Die 
Verbundverfahren TC2 und iTC können neben dem Standardprozess gekoppelt 
treibend auch gekoppelt angetrieben oder entkoppelt betrieben werden. Dies 
bedingt die Entwicklung eines betriebspunktbedingten Steuerungsansatzes der 
Leistungsverzweigung, welche im Rahmen dieser Arbeit definiert werden soll. 
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Abbildung 30: Untersuchte thermische Verbundverfahren 
Um das Potential der gezeigten Verfahren aufzuzeigen, soll beim zweistufigen 
Turbocompoundkonzept eine theoretische Untersuchung zur Effizienzsteigerung 
durchgeführt werden. Der Einsatz technisch modifizierter Komponenten und 
Baugruppen, sowie optimierter Betriebsverfahren sollen eine Abschätzung des 
realisierbaren Motorgesamtwirkungsgrades, welcher aktuell im Bestpunkt bei 45% 
liegt, ermöglichen. Die Emissionsbasis hierfür ist Euro VI. 
Die bezüglich des Motorwirkungsgrades zu untersuchenden Massnahmen sind in 
fünf Bereiche zusammengefasst und werden als Fuel Economy Packs bezeichnet, 
siehe nachstehende Liste. Die Arbeit soll zeigen, in welchem Bereich das grösste 
Potenzial für Verbrauchseinsparungen bei Hochlastkonzepten zu erwarten ist. 
 
 Ladungswechsel und Steuerzeiten (FEP1) 
 Isolation Abgaskollektor und Turbinengehäuse (FEP2) 
 Reibungsreduktion Motor und Nebenaggregate (FEP3) 
 Effizienzsteigerung der Verbrennung (FEP4) 
 Downspeeding und Downsizing (FEP5) 
 
Invertierter Turbocompound iTC 
Turbocompound TC 
Zweistufiges Verbundverfahren TC
2
 
Zweistufiger Turbocompound TSTC 
Aufgabenstellung und Abgrenzung 
37 
 
Für eine ökonomische Bewertung von Maßnahmen zur Effizienzsteigerung sind 
die zu bearbeitenden Ergebnisse an spezifische Lastkollektive von Fahrzeugen 
gekoppelt. Daher sollen zur Systembewertung der thermischen Verbundverfahren 
reale Lastzyklen verschiedener Maschinentypen im Nutzfahrzeug-, Marine- und 
Agrarbereich definiert werden. Um die Unterschiede der Zyklen aufzuzeigen, sind 
in Abbildung 31 beispielhaft drei getestete Agrarapplikationen abgebildet. In der 
Untersuchung soll ein Zyklusverbrauch ermittelt werden, welcher die Konzepte 
prüft, ob diese für die Fahrzeugtypen und deren Lastanforderungsprofil im Betrieb 
geeignet sind. Diese Betrachtung differenziert die vorliegende Arbeit zu bereits 
bestehenden Untersuchungen im Bereich der Turbocompoundmotoren.  
 
 
 
 
Abbildung 31: Lastverteilung Traktor, Mähdrescher und Häcksler 
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3.5 Transienter Zyklusverbrauch und Elastizität des Triebwerks 
 
Der Kraftstoffverbrauch mobiler Fahrzeuge setzt sich aus stationären und 
transienten Betriebszuständen zusammen. Ein Zyklusverbrauch wird allerdings 
vielfach aus stationär ermittelten Betriebspunkten generiert, da transiente 
Lastzyklen in der Prozesssimulation und im Versuch am Prüfstand einen hohen 
Zeitaufwand erfordern. In der Arbeit soll daher untersucht werden, bei welchen 
Dieselmotorapplikationen eine simplifizierte Annahme mit stationär gemessenen 
Betriebswerten zur Zyklusverbrauchsermittlung verwendet werden kann, und 
welches dynamische Verhalten hierzu nötig wäre.  
Die zweistufigen thermischen Verbundverfahren sollen unter Beachtung realer 
Betriebsparameter im transienten Zyklus WHTC und NRTC untersucht werden. 
Hierzu müssen die Prüfstandszyklen durch Variation von Last und Drehzahl in der 
Pozesssimulation nachgebildet, und anhand von Messwerten validiert werden. 
Dies gestattet den Kraftstoffverbrauch transient für jedes Turbocompoundsystem 
zu ermitteln und ermöglicht Konzepte theoretisch zu bewerten.  
In einem weiteren Schritt ist die transiente Lastaufschaltung, der Konzepte mit 
zweistufiger Turboaufladung und thermischer Rekuperation, zu prüfen. Ziel ist es, 
die dynamische Zuschaltung des Hochdruckverdichters beim iTC und der 
Niederdruckstufe beim TC2 zu charakterisieren und ladungswechseloptimiert 
darzustellen. Ob sich dies wie in Abbildung 32 bei der VTG-Schließposition 
verhält, gilt es zu evaluieren und ein Optimum zwischen Ansprechzeit bei 
dynamischen Lastwechseln und Kraftstoffverbrauch zu definieren. 
 
 
 
Abbildung 32: VTG-Schließposition bei transienter Lastaufschaltung 
Maximal zulässige VTG-Position Maximal zulässige VTG-Position 
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3.6 Betriebskosten moderner Turbocompoundmotoren 
 
Ein Systemvergleich erfordert grundsätzlich die Definition fixer Randbedingungen. 
Die Einhaltung identischer Abgasemissionen ist daher unabdingbar, um einen 
geltenden Kraftstoffverbrauchsvergleich darstellen zu können. Dieselmotoren mit 
Turbocompoundanlagen zeigen, bezüglich der durch die Rekuperationsleistung 
reduzierten Motorlast und durch den gestiegenen Abgasgengendruck bedingte 
höhere interne AGR-Raten, reduzierte Stickoxidrohemissionen. Für die Ermittlung 
der realen Betriebskosten ist daher eine stickoxidbereinigte Betrachtung nötig [37]. 
Hierbei gibt es die Möglichkeiten durch Variation der Abgasrückführung und des 
Förderbeginns der Einspritzung, die Rohemissionen der Motorsysteme vor der 
Abgasnachbehandlung auf identische Ausgangswerte zu bringen. In der folgenden 
Untersuchung soll jedoch der Ansatz einer angepassten Dosierung von Urea 
verfolgt werden. Hierbei wird über die SCR-Abgasnachbehandlung ein identisches 
Stickoxidemissionsniveau erzielt. Der Systemvergleich der Verbundverfahren ist 
somit stickoxidbereinigt und ermöglicht eine ökonomische Bewertung.  
Der aktuelle Trend bei Einführung der Euro VI-Gesetzgebung und mäßigen 
Kosten von AdBlue (Urea ISO 22241) tendiert zu reduzierten AGR-Raten und 
hohen Stickoxidrohemissionen. Dies kann aus der in Abbildung 33 aufgeführten 
Studie der FPT Motorenforschung AG abgeleitet werden. Daher ist der bereits 
definierte Ansatz zur Betriebskostenoptimierung als zielführend einzustufen. 
 
 
Abbildung 33: Kostenoptimale Emissionsstrategie mit Euro VI [37] 
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4 METHODEN DER UNTERSUCHUNGEN 
 
Die Ergebnisse der vorliegenden wissenschaftlichen Abhandlung stützen sich auf 
experimentelle und theoretische Untersuchungen. Das duale Konzept ermöglichte 
es, komplexe und differenzierte Turbocompoundsysteme zu bewerten, ohne die 
gesamte Bandbreite der untersuchten Konzepte und Varianten als Prototypen 
aufzubauen. Basis für dieses Vorgehen war das Generieren eines virtuellen 
Baukastensystems. Die erforderlichen Messungen am Motorprüfstand wurden an 
Nutzfahrzeugmotoren von CNH Industrial mit unterschiedlichen Aufladekonzepten 
durchgeführt. Ergänzende Versuche am Komponenten- und am Gasprüfstand 
erweiterten den virtuellen Baukasten um einzelne Elemente und Teilsysteme. Dies 
ermöglichte eine Untersuchung der maximalen Bandbreite der Systeme bei 
reduziertem finanziellem und versuchstechnischem Aufwand. 
 
4.1 Versuchsträger 
 
In den durchgeführten experimentellen Versuchen wurden Versuchsmotoren der 
Baureihe Cursor verwendet. Die Reihensechszylinder-Diesel verfügen über eine 
Common-Rail-Direkteinspritzung, ein Abgasnachbehandlungssystem mit SCR, 
eine Abgasturboaufladung und ein optionales AGR-System. Abbildung 34 zeigt 
den Systemaufbau und die verwendete Sensorik der getesteten Versuchsträger. 
 
 
Abbildung 34: Systemaufbau und Sensorik am Versuchsmotor 
0 
1 
2 
3 
4 
5 
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Die Verbrennung der getesteten Motoren ist auf die Emissionsnormen Euro VI und 
Tier 4, ohne AGR ausgelegt. Hierbei entstehen Stickoxidrohemissionen im Bereich 
von 8 - 10g/kWh, welche durch das eingesetzte Abgasnachbehandlungssystem 
auf die geforderten Grenzwerte reduziert werden. Der Schalldämpfer generiert 
hierbei einen systembedingten Abgasgegendruck von bis zu 250mbar. In der 
folgenden Aufzählung sind die zur Entwicklung und Validation des virtuellen 
Baukastens untersuchten Motoren und deren Aufladesysteme verzeichnet. 
 
 Cursor 9 VTG 8.71l 300kW@2100rpm Tier 4 (Off-Road) 
 Cursor 11 VTG 11.11l 353kW@1900rpm Euro VI (On-Road) 
 Cursor 13 VTG 12.88l 412kW@1900rpm Euro VI (On-Road) 
 Cursor 13 TC 12.88l 440kW@2100rpm Tier 3 (Off-Road) 
 Cursor 13 TST 12.88l 500kW@2100rpm Tier 4 (Off-Road) 
 Cursor 13 TST 12.88l 625kW@2300rpm Tier 3 (Marine) 
 
Für die Untersuchung wurden zwei Versuchsträger, auf Basis des Cursor 13, als 
thermische Verbundverfahren aufgebaut und getestet. Hierbei handelte es sich um 
Turbocompoundsysteme TC mit einstufiger und TC2 mit zweistufiger Aufladung. 
Die Leistungsverzweigung und die thermische Rekuperation wurden über eine 
mechanische Anbindung, mittels Fluidkupplung und Reduktionsgetriebe, realisiert.  
Die für den Prüfstandsbetrieb notwendigen Betriebsgrenzen sind im Folgenden 
aufgeführt und definieren zugleich die Randbedingungen der Prozesssimulation. 
 
 Zylinderdruck pmax = 220bar 
 Abgastemperatur T3 = 740°C 
 Mittlere Kolbengeschwindigkeit cm = 15 m/s 
 Wassertemperatur Tmax = 105°C 
 Öltemperatur Tmax = 110°C 
 Öldruck pmin = 0.8bar 
 Blowby   ̇           
 Temperatur vor DOC Katalysator  T4 = 550°C 
 Ladelufttemperatur T2 = 60°C 
 Kraftstofftemperatur TK = 55°C 
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4.2 Aufbau und Funktion eines transienten Motorprüfstandes 
 
Die experimentellen Untersuchungen wurden an transienten Motorenprüfständen, 
sowie an verschiedenen Komponentenprüfständen der FPT Motorenforschung AG 
in Arbon durchgeführt. Ergänzende Messungen an einzelnen Komponenten, wie 
z.B. Injektoren, Kupplungen, Ventile, Zylinderköpfe, Pumpen, Wärmetauscher und 
Strömungsmaschinen gestatteten Massendurchsätze, Temperaturverteilungen, 
dynamische Schaltzeiten, Strömungsbewegungen und Leistungsaufnahmen zu 
erheben, und in die Systemsimulation zu integrieren. Ein Vorteil dieses Vorgehens 
ist die Funktionsprüfung der Einzelkomponenten und deren Instrumentierung, 
welche bezüglich der Struktursteifigkeit und der Vibrationen am Versuchsmotor 
nicht implementiert werden konnte.  
Die Untersuchungen am Komponentenprüfstand reduzierten den Arbeitsaufwand, 
die Versuchslaufzeit, die Betriebskosten und die Betriebsstörungen am transienten 
Motorenprüfstand. Ein Großteil der experimentellen Motorversuchsdaten konnte 
mittels Standardmotoren generiert werden, wodurch technische Informationen 
mehrerer Applikationen, Leistungsklassen und Aufladetechniken eine robuste 
Validation der Prozesssimulation eröffnete. Im Vergleich zum Aufbau der 
Komponentenprüfstände ist das Konzept des transienten Motorenprüfstandes mit 
Motor, Kupplung, Kardanwelle und Bremse standardisiert, siehe Abbildung 35.  
 
 
Abbildung 35: Versuchsmotor mit Asynchronmaschine im Transientprüfstand 
Die Besonderheit des transienten Motorprüfstandes ist die Ausführung der Bremse 
als Asynchronmaschine. Deren Einsatz gestattet es, den Dieselmotor elektrisch 
anzutreiben oder abzubremsen. Transiente Fahrzyklen, Schleppkurven und die 
Funktion der Motorbremse können somit zusätzlich zum gefeuerten Motorbetrieb 
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getestet werden. Zudem ist die Anlage als ökologisch einzustufen, da die 
aufgewendete Bremsleistung im gefeuerten Motorbetrieb als elektrische Energie 
rekuperiert und in das Netz des Energieversorgers eingespeist werden kann. Die 
Leistungsdaten der beiden Operationsmodi treibend und angetrieben der im 
Versuch verwendeten Asynchronmaschine (HD700LC) sind in Abbildung 36 
dargestellt. Typisch für die Betriebscharakteristik dieser Belastungsmaschine sind 
ein Drehmomenten-Plateau, beginnend beim Anfahren bis hin zu niedrigen 
Drehzahlen, und ein konstanter Leistungsbereich im mittleren Drehzahlband. 
Kurzzeitig kann die elektrische Maschine mit 20% Überlast betrieben werden. 
 
 
Abbildung 36: Leistungsdaten Asynchronmaschine Prüfstand FPT [38] 
Ein weiterer Baustein des transienten Motorprüfstandes ist die zur Überbrückung 
der geometrischen Distanz eingesetzte Kardanwelle. Diese gestattet sowohl einen 
Längenausgleich zwischen Motor und Bremse, als auch einen Winkelversatz von 
bis zu 35°. Die Kardanwelle mit doppeltem Kreuzgelenk ist Bindeglied der 
mechanischen Leistungsübertragung zwischen Motor und Bremse. System oder 
betriebsbedingte Schwingungen und Stöße im definierten Antriebsstrang werden 
über eine hochelastische Kupplung zwischen Motor und Kardanwelle gedämpft. 
Als Federelement der elastischen Kupplung kommen Elastomere auf Basis von 
Naturkautschuk und Silikon zum Einsatz. Bei Anregung der Eigenfrequenz des 
schwingungsfähigen Prüfstandsystems, kommt es zu einem Anstieg der 
Schwingungsamplitude. Dies führt zu Resonanz und Bauteilschäden. Die erste 
Eigenfrequenz des Antriebssystems kann durch Dämpfung der Küsel-Kupplung7 in 
                                            
7
 Die Küsel-Kupplung ist eine drehelastische Vorschaltkupplung der Firma Küsel (seit 1998 Voith). 
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einen unkritischen Bereich gelegt werden. Die systembedingte Ungleichförmigkeit 
des Drehmomentes der getesteten Motoren reduziert sich durch den Einsatz eines 
Schwungrades zwischen Küsel-Kupplung und Kurbelwelle. Der Antriebsstrang des 
Prüfstandes wird in Abhängigkeit der Zylinderanzahl und der Motordrehzahl 
angeregt. Die Anregungsfrequenz des Verbrennungsmotors sollte diesbezüglich 
über oder unter der Eigenfrequenz des Antriebsstrangs liegen. Durch den Einsatz 
einer hochelastischen Kupplung wird die Betriebsfestigkeit und die geforderte 
Lebensdauer der transienten Motorprüfstandes erzielt [39], [40].  
Der transiente Motorprüfstand ist durch die charakteristische Bremsanlage für den 
dynamischen Betrieb konzipiert. Dies ist die technische Voraussetzung für die 
Abbildung von transienten Fahrzyklen im Nutzfahrzeugbereich. Emissionszyklen, 
wie der WHTC8 oder NRTC9, haben ein instationäres Last- und Drehzahlprofil als 
Vorgabe, welches am transienten Motorprüfstand nachgebildet werden kann. Die 
Beschreibung der verwendeten transienten Zyklen folgt in Abbildung 61 und 
Abbildung 62. Um bei diesen dynamischen Betriebszuständen eine Überwachung 
der Versuchsanordnung zu garantieren, wird über den Drallsatz ein maximaler 
Drehmomentenfehler definiert. Abbildung 37 skizziert hierzu den Versuchsaufbau 
und definiert die Randbedingungen zur Herleitung des Drehimpulssatzes.  
 
 
Abbildung 37: Schematische Darstellung des Versuchaufbaus 
 
In Gleichung (3) wird der Drallsatz für den transienten Motorprüfstand aufgestellt.  
 
 (    )
  
   ( )            ( )                          ( ) 
                                            
8
 World Harmonized Transient Cycle (WHTC) 
9
 Nonroad Transient Cycle (NRTC) 
(3)  
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Das rotatorische Massenträgheitsmoment des gesamten Antriebsstranges des 
transienten Motorprüfstandes wird in den Gleichungen (4) - (7) aufgeführt. 
 
             
                                      
                           
                       
 
Die oszillierende Bewegung der Kolben bedingt eine zeitliche Variation des 
Kurbeltriebträgheitsmomentes, siehe Drehimpulssatz nach Euler in Gleichung (8). 
Um die Rechenzeit zu verkürzen, wurde dieser Effekt in der Bremsensteuerung 
der Box nicht berücksichtigt und das Trägheitsmoment als konstant betrachtet. 
Somit ergibt sich für den Prüfstandsaufbau der Drallsatz nach Gleichung (9), mit 
dem indizierten Drehmoment des Dieselmotors aus Gleichung (10). 
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Gleichung (11) zeigt das Gleichgewicht der Drehmomente, welches von der 
Prüfstandssteuerung berechnet wird, um einen Ausfall der Asynchronmaschine, 
der Umrichter, der Drehzahl- oder der Drehmomentmessung zu detektieren. 
Hierbei wird ein Momentenungleichgewicht von 5% des maximalen Momentes der 
Asynchronmaschine (HD700LC) zugelassen, bevor die Überwachung des 
Prüfstandes einen Fehler erkennt. Die dynamischen Fehler des Drehmomentes 
werden durch eine Mittelwertbildung mit einer Mittelwertzeit von 100ms eliminiert.  
 
                                 
  
  
    
 
(4)  
(5)  
(6)  
(7)  
(8)  
(9)  
(10)  
(11)  
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Tabelle 3 zeigt die Massenträgheitsmomente der Versuchsmotoren, welche in der 
Bremsenregelung hinterlegt sind. Dies ermöglicht Drehmomentfehler zu erkennen 
und eine Überlastung der Belastungsmaschine und des Prüflings zu vermeiden. 
Tabelle 3: Massenträgheitsmomente Versuchsträger und Prüfstand  
 
 
Die Parametrierung der Bremsenregelung erfolgt anhand der Regelverstärkung K 
und der Integrationskonstanten TI, welche in den Formeln (12) - (14) aufgeführt 
sind. Als Parameter für die Berechnung werden eine maximale Drehzahl von 
3000rpm, ein maximales Drehmoment von 4000Nm und eine geforderte 
Sollwertänderung TV des PID-Reglers von 1ms angesetzt. Die für den Prüfstand 
berechnete mechanische Zeitkonstante liegt je nach Versuchsmotor zwischen 
0.69 – 1.34s und definiert die Zeit, welche die eingesetzte Asynchronmaschine bei 
Nennspannung benötigt, um auf 63% der geforderten Drehzahl zu kommen [41].  
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Die eingesetzten Regelungsstrategien des transienten Motorprüfstandes sind in 
der folgenden Aufzählung dargestellt und den entsprechenden Betriebsarten 
zugeordnet. Als Parameter werden Drehmoment, Drehzahl, Kraftstoffmenge und 
Fahrhebelposition verwendet. Im Betrieb ist jeweils ein Regler für Prüfling und 
Bremse eingesetzt, wobei auf unterschiedliche Kenngrößen geregelt wird. 
Massenträgheitsmomente Einheit Cursor 9 VTG Cursor 11 VTG Cursor 13 TC Cursor 13 TST
Asynchronmaschine kg*m 2 6.1 8.6 10.1 12.5
Gelenkwelle kg*m 2 0.102 0.114 0.124 0.134
Kupplung kg*m 2 0.955 1.124 1.152 1.184
Schwungrad kg*m 2 1.214 1.095 1.352 2.173
Kurbelwelle kg*m 2 0.344 0.637 0.705 0.728
Dämpfer kg*m 2 0.128 0.246 0.283 0.345
Gesamtträgheitsmoment kg*m 2 8.843 11.816 13.716 17.064
(12)  
(13)  
(14)  
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 M/n (Drehmoment Motor / Drehzahl Bremse) gefeuert stationär / transient 
 α/n (FahrhebelMotor / Drehzahl Bremse) Motorbremse / Schleppbetrieb 
 n/M (Drehzahl Motor / Drehmoment Bremse) Leerlauf / Teillast 
 α/M (FahrhebelMotor / Drehzahl Bremse) transiente Lastannahme 
 x/n (MengeMotor / Drehzahl Bremse) Parameteruntersuchung 
 
Nach der Beschreibung des Prüfstandzentrums und dessen Betrieb, werden im 
Folgenden die Eckdaten der verwendeten Testzellen angegeben. Das abgebildete 
Funktionsschema zeigt den detaillierten Aufbau der verwendeten Box, siehe 
Abbildung 38. Eine der Hauptaufgaben des Prüfstandes ist die Wärmeabfuhr. Für 
den Betrieb der verwendeten Box müssen daher Zuluft, Abluft, Ansaugluft und 
Abgas umgewälzt, zugeführt, abgesaugt und konditioniert werden. Diese Systeme, 
sowie die Ladeluftkühleranlage, die Bremse und das Motorkühlwasser sind an den 
Kühlkreislauf der Testzelle angeschlossen. Neben der Leistungsfähigkeit der 
Bremse begrenzen der Wärmetransport der Lüftungs- und Kühlanlage, sowie die 
maximalen Massendurchsätze von Zuluft-, Abgas- und Kraftstoffsystem, die zu 
testende Leistung der Hochleistungsdieselmotoren am transienten Prüfstand.  
 
 
Abbildung 38: Funktionsschema der eingesetzten Testzelle 
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Messtechnik, Steuerung und Datenverarbeitung der Prüfstände werden hausintern 
aufgebaut und gewartet. Dies bietet eine hohe Flexibilität und reduziert die 
Standzeiten. Die zur Untersuchung verwendeten Messverfahren und Anlagen zur 
Messwerterfassung werden nachfolgend aufgezeigt. Die Messfrequenz der 
eingesetzten Messgrößen wie z.B. Druck, Temperatur, Massenstrom, Drehzahl, 
Drehmoment und Beschleunigungen betrug 10-20Hz. Emissionswerte der 
Motoren wurden anhand Messanlagen der Firmen AVL, HORIBA und Siemens 
gewonnen, siehe Abbildung 39. Die verwendete Anlage zur Abgasanalyse  
bestimmt mittels Chemilumineszenz10 Detektor (CLD) die Stickoxidemissionen, ein 
integrierter Flammenionisationsdetektor (FID) ermittelt die Kohlenwasserstoffe und 
mit der Nichtdispersiven11 Infrarotabsorption (NDIR) werden spektroskopisch die 
Kohlenstoffmonoxide gemessen. Der NH3-Schlupf der SCR-Anlage wird mit einem 
Diodenlaser-Spektrometer (LDS) in der Abgasmessstrecke detektiert. Die Trübung 
durch Rauch im Abgas wurde über das Gesetz von Beer-Lambert mit dem 
Opazimeter bestimmt. Der gewonnene Messwert wird als Opazität12 N 
angegeben. Ein weiteres Verfahren zur Bestimmung von Rauch ist das 
Smokemeter. Hierbei wird über einen Papierfilter das Reflexionsvermögen 
bestimmt und die Filter-Smoke-Number (FSN) berechnet. Die Partikelmasse im 
Abgasmassenstrom wird im Verdünnungstunnel des Partikelsamplers über einen 
Papierfilter und eine hochgenaue Waage bestimmt. Damit die beschriebenen 
Emissionsmessungen den Werten im Fahrzeug entsprechen, wird dessen 
Ladeluftkühlersystem im Prüfstand durch eine Ladeluftkühlanlage emuliert. Diese 
gestattet eine exakte Konditionierung der Ladelufttemperatur im Ansaugtrakt des 
aufgeladenen Motors, äquivalent zum Fahrzeugaufbau. Der eingesetzte Luft-
Wasser-Wärmetauscher reduziert den Abwärmeeintrag in die Prüfstandsboxe. 
Neben der Emissionsmesstechnik werden Messverfahren für Volumen- und 
Massenströme benötigt. Die im Betrieb benötigte Kraftstoffmenge wird in der 
Kraftstoffmessanlage FuelExact mittels Coriolis-Durchflussmessung ermittelt. Ein 
zusätzliches Messprinzip ist die gravimetrische Bestimmung der Kraftstoffmenge 
über eine Waage. Die Messung des Luftdurchsatzes erfolgt anhand der 
Luftvolumenstrommessung mit dem Laminar-Flow-Element. Der Luftstrom wird im 
                                            
10
 Durch chemische Reaktion emittierte elektromagnetische Strahlung im sichtbaren Farbspektrum.  
11
 Dispersion kommt vom lateinischen dispersio und bedeutet Zerstreuung. 
12
 Opazität oder auch Trübung bezeichnet die reduzierte Durchlässigkeit einer Stoffmenge. 
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LFE durch ein feines Kapillargitter geleitet und somit in eine laminare Strömung 
umgewandelt. Der bezüglich der Viskosität verursachte Druckabfall verhält sich 
bei laminarer Strömung nach Hagen-Poiseuille proportional zum Volumenstrom. 
Das LFE zeichnet sich durch ein schnelles Ansprechverhalten und geringe 
Druckverluste aus und ist daher als geeignetes Messinstrument anzusehen. 
 
 
Abbildung 39: Messtechnik und Steuerung des Prüfstandes 
Neben den Messungen am Motorprüfstand wurden Versuche an unterschiedlichen 
Komponentenprüfständen durchgeführt. Die hierbei gewonnen Ergebnisse waren 
notwendig, um die physikalischen Modelle von Komponenten und Baugruppen in 
der Prozesssimulation zu erstellen und zu validieren. Bezüglich der korrekten  
Abbildung des Liefergrades und der Strömungsbewegung im Zylinder wurden 
Messungen im Strömungslabor vorgenommen. Abbildung 40 zeigt das eingesetzte 
Messprinzip und den Aufbau der durchgeführten Drall- und Durchflussmessungen 
von Aus- und Einlasskanälen der Versuchsmotoren am Komponentenprüfstand. 
 
  
Abbildung 40: Drallmessung am Komponentenprüfstand im Strömungslabor 
Bedienungspult Box 
Oszilloskop & Energieversorgung 
Abgasanalysesystem 
Partikelsampler 
LDS & Regelung Bremse 
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Die durch die Strömungsführung im Einlasskanal  bedingte Umlenkung des Gases 
generiert einen Drehimpuls. Dieser wird in der Drehmomentwabe kompensiert und 
generiert ein messbares Drehmoment, siehe Gleichung (15). Bezieht man dieses 
Drehmoment auf die Rotationsgeschwindigkeit und den Zylinderhub, erhält man 
den Drall nach AVL. In Gleichung (16) ist der benutzte Drallkennwert aufgeführt. 
 
       
 
 
                     
   ̇    
 
      (   )   
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Der ermittelte Drall wird in der Motorsimulation hinterlegt und charakterisiert die 
Bewegung der Strömung in Abhängigkeit des Durchsatzes, siehe Abbildung 41. 
Dies ist erforderlich, um Mischungsvorgänge und reaktionskinetische Prozesse 
des verwendeten phänomenologischen Verbrennungsmodells zu kalibrieren. 
 
 
Abbildung 41: Messung des Dralls im Einlasskanal nach AVL 
Für die Charakterisierung der Einspritzung, welche für die Implementierung des 
phänomenologischen Verbrennungsmodells unabdingbar war, wurden Messungen 
im Einspritzlabor durchgeführt. Mit dem, im Komponentenprüfstand integrierten 
Messsystem (Injection Analyzer) von der Firma IAV, siehe Abbildung 42, konnten 
die Kraftstoffeinspritzraten der verwendeten Injektoren analysiert werden. 
(15)  
(16)  
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Abbildung 42: Messung der Einspritzraten am Prüfstand im Einspritzlabor 
Die gemessenen Einspritzraten wurden in die Prozesssimulation eingepflegt. Bei 
der Berechnung der Verbrennung kann somit, in Abhängigkeit von Druck und 
Kraftstoffmenge,  auf einen zeitbasierten Verlauf zurückgegriffen werden. Die 
Möglichkeit zur Simulation von  Mehrfacheinspritzungen ist hierdurch gegeben. 
Desweitern ermöglichten die Messungen eine Quantifizierung der hydraulischen 
Verzugszeit des Injektors in unterschiedlichen Betriebszuständen. Abbildung 43 
visualisiert beispielhaft eine Einspritzratenmessung des Analyzers bei 1000bar. 
 
 
Abbildung 43: Einspritzratenmessung mit dem Injection Analyzer (IAV) 
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4.3 Reproduzierbarkeit der Messergebnisse 
 
Um zu evaluieren ob, es bei der eingesetzten Messtechnik am Motorprüfstand zu 
Abweichungen kommt, wurde mittels des transienten Emissionszyklus WHTC, die 
Konsistenz der Messergebnisse geprüft. Aus diesem Grund erfolgten Messungen 
an drei aufeinanderfolgenden Wochen. Hierbei ist eine identische Konditionierung 
und der gleiche Datensatz verwendet worden. Der C13-Versuchmotor war in 
diesem Zeitraum mechanisch unverändert. Die bezüglich Reproduzierbarkeit zu 
bewertenden Messresultate sind in Abbildung 44 aufgeführt. Es zeigt sich, dass 
sowohl beim Kraftstoffverbrauch, als auch bei der ermittelten Zyklusarbeit, 
Abweichungen < 1% auftreten. Resultierend kann die getestete Boxe als geeignet 
angesehen werden, da mittels transient gemessener Zyklen eine Referenz für den 
Kraftstoffverbrauch des Dieselmotors abgeleitet werden kann. Diese Erkenntnis 
wird im weiteren Verlauf für die Validierung der Prozesssimulation verwendet, 
siehe hierzu die dargestellten Ergebnisse in Abbildung 54 und in Abbildung 64.  
 
 
Abbildung 44: Reproduzierbarkeit der Messergebnisse des Prüfstandes 
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4.4 Aufbau und Validation der virtuellen Motormodelle 
 
Der Aufbau der virtuellen Modelle und die Prozessberechnung erfolgten in dem 
Simulationsprogramm GT-Power von Gamma Technologies. Verwendet wurden 
die Softwareversionen 7.0 bis 7.4 auf Basis der GT-Suite Plattform mit den 
Betriebssystemen Windows und Linux. Die thermodynamischen Prozesse konnten 
anhand der Grundgleichungen der Gasdynamik simuliert werden. Für die 
Berechnung wird ein eindimensionaler Problemlösungsansatz mit instationären 
Navier-Stokes13 Gleichungen verwendet. Abbildung 45 zeigt den Aufbau des 
erarbeiteten virtuellen Motormodells mit einstufigem Turbocompoundsystem (TC). 
  
Abbildung 45: Virtuelles Motormodell mit Turbocompoundsystem TC 
                                            
13
 Navier-Stokes Gleichungen werden auch als Impulsgleichungen bezeichnet und beschreiben die 
Strömung von reibungsbehafteten newtonschen Fluiden. In der numerischen Strömungsmechanik, 
wird die definierte Impulsgleichung um die Kontinuitätsgleichung und den Energieerhaltungssatz 
erweitert. Die partiellen Differentialgleichungen bilden den mathematischen Ansatz zur Lösung von 
instationären Arbeitsprozessrechnungen mit kompressiblen Fluiden. 
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Die verwendeten Motormodelle wurden modular aufgebaut. Daher konnte bei allen 
durchgeführten Simulationen auf einen C9 – C13 Basismotor zurückgegriffen 
werden, welcher bezüglich Einspritzung, Verbrennung, Liefergrad, Steuerzeiten, 
Reibung und Wärmehaushalt mit Prüfstandsmessdaten kalibriert wurde. Die 
Aufladung wurde individuell an das jeweilige Motorkonzept angepasst. Hier konnte 
auf theoretische und experimentell generierte Kennfelder der Turboladerhersteller 
und auf Motorprüfstandmessungen zurückgegriffen werden. Nachstehend zeigt 
das virtuelle Motormodell die, mittels der beschrieben Vorgehensweise erarbeitete 
zweistufige Turboaufladung mit Turbocompound (TSTC), siehe Abbildung 46. 
 
 
Abbildung 46: Virtuelles Motormodell mit Turbocompoundsystem TSTC  
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Die verwendeten indirekten Ladeluftkühler wurden bezüglich Wärmetransport und 
Druckverlust am Motorprüfstand charakterisiert und in das Baukastenprinzip der 
Modellierung integriert. Ein weiterer Schritt war die physikalische Modellierung der 
hydrodynamischen Kupplung (VTK). Dies erfolgte mittels Geometrie-, Drehzahl-, 
Drehmomentabhängiger Leistungsdaten, welche am Kupplungsprüfstand der 
Firma VOITH vermessen wurden. Zusätzlich sind Verlustleistungen bezüglich 
Ölpanschen hinterlegt, welche am Turbocompoundversuchsmotor C13 TC Tier 3 
quantifiziert werden konnten. Abbildung 47 zeigt die implementierte schaltbare 
Kupplung am thermischen Verbundverfahren (TC2) mit gekoppelter Aufladung. 
 
 
Abbildung 47: Virtuelles Motormodell mit Turbocompoundsystem TC2  
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In einem letzten Schritt erfolgte der Aufbau des Reduktionsgetriebes in der 
Prozesssimulation, welches bei der Anbindung der Nutzturbine und des 
gekoppelten Hochdruckverdichters zum Einsatz kommt. Die Leistungsverluste des 
Getriebes sind mittels drehzahl- und lastabhängiger Wirkungsgradparameter 
nachgebildet. Hierzu wurde auf Verlustmessungen des Motorstirnradgetriebes 
zurückgegriffen, da beim Reduktionsgetriebe ein deckungsgleiches Modul und die 
identische Zahnbreite vorhanden waren. Für die eingesetzten Lagerungen wurden 
drehzahlabhängige Verlustleistungen hinterlegt. Abbildung 48 bildet das 
modellierte Getriebe im leistungsverzweigten Turbocompoundsystem (iTC) ab. 
 
 
Abbildung 48: Virtuelles Motormodell des Turbocompoundsystem iTC 
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Die Validation der Simulation wurde stationär und instationär durchgeführt. Eine 
robuste und aussagekräftige Gültigkeit der verwendeten Prozessrechnung konnte 
somit sichergestellt werden. Die Ergebnisse im gesamten Kennfeldbereich, sowie 
beim Ladungswechsel, der Schleppkurve und der Verbrennungsanalyse zeigen 
eine gute Übereinkunft von Simulation und Messung. Abbildung 49 verdeutlicht 
dies anhand des gezeigten Bestimmtheitsmaßes für BSFC, Stickoxidemissionen, 
Zylinderkopftemperatur, Massenstrom, Abgastemperatur und Zylinderdruck im 
gesamten Kennfeldbereich des getesteten Hochleistungsdieselmotors. 
 
 
  
  
Abbildung 49: Modellvalidation stationäre Kennfeldpunkte  
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In der gezeigten Modellvalidation variiert die Drehzahl von 800 – 2200rpm und die 
Last von 2 – 25bar BMEP. Die theoretisch erhobenen Daten der Simulation zeigen 
im gesamten Betriebsspektrum nur geringfügige Abweichungen im Vergleich zur 
experimentellen Messung am Prüfstand. Die thermodynamische Berechnung von 
stationären Betriebspunkten mittels virtueller Motormodelle ermöglicht somit die 
Generierung prädiktiver Auslegungsdaten für die vorliegende Arbeit. 
 
4.5 Prozessvalidation physikalischer Modelle 
 
Das Prinzip des modularen Aufbaus der Simulationsmodelle erforderte die 
Validation von einzelnen Baugruppen und Prozessen, welche in der Simulation 
abgebildet und in den virtuellen Motor integriert wurden. Die Kontrolle des 
Ladungswechsels ist ein elementarer Bestandteil der durchgeführten Validation. 
Rohrleitungen und Kanäle werden in der 1D-Strömungssimulation bezüglich der 
Geometrie vereinfacht abgebildet. Um zu gewährleisten, dass alle auftretenden 
Druckpulsationen und deren Druckverluste korrekt nachgebildet sind, wurde eine 
Niederdruckindizierung durchgeführt, siehe Abbildung 50. 
 
 
Abbildung 50: Validation des Ladungswechsels im Simulationsmodell 
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Der gezeigte Ladungswechsel bestehend aus winkelaufgelöstem Einlass- und 
Auslassdruck, sowie der Zylinderdruckverlauf in den Gaswechselpunkten zeigen 
eine gute Übereinstimmung zwischen experimentell ermittelten Versuchsdaten 
und der entwickelten Strömungssimulation. Die vier oben gezeigten Ergebnisse 
verdeutlichen, dass die Modellierung der Druckamplituden robust im gesamten 
Drehzahlband des Dieselmotors anwendbar ist. Der für die Validation des 
Ladungswechsels verwendete Versuchsmotor verfügt über einen zweiflutigen 
Abgaskollektor, welcher in die einflutige Volute der verbauten VTG-Turbine 
mündet. Die Modellanpassung erfolgte neben dem gezeigten System auch für 
Abgassysteme mit zweiflutigem Turbinengehäuse. 
Das verwendete phänomenologische Modell zur Verbrennungsanalyse hat als 
Basis das 1983 von Hiroyasu entwickelte Paket-Modell. Die Modellierung der 
Gemischbildung im Brennraum erfolgt über ein Aufbrechen des Einspritzstrahles 
in sogenannte Pakete. Das als Di-Pulse bezeichnete Modell von GT-Power wurde 
für verschiedene Lastzustände überprüft und anhand von Indizierdaten validiert. 
Abbildung 51 veranschaulicht die gute Korrelation von Versuchsresultaten und 
Simulation anhand des Brennverlaufes mit unterschiedlichen Umsatzraten [42]. 
 
 
Abbildung 51: Validation phänomenologisches Verbrennungsmodell 
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Einspritzdruck und Kraftstoffmasse definieren über ein hinterlegtes Kennfeld die 
jeweilige Verlaufsform der Einspritzrate. Das Verbrennungsmodell Di-Pulse nutzt 
die physikalische Information der Einspritzung und erzeugt den Energieumsatz der 
chemischen Reaktion. Die Anpassung des phänomenologischen Modells erfolgte 
anhand der Energieumsetzungsrate in der Mischung- und Diffusionsphase, sowie 
über die Kraftstoffstrahlaufbrechung und den Zündverzug. Die eingesetzte lokale 
Reaktionskinetik in der simulierten Verbrennungsphase erzeugt unterschiedliche 
Temperaturzonen, was die theoretische Grundlage zur Berechnung von Stickoxid- 
und Partikelemissionen schafft. Das eingesetzte Verbrennungsmodell zeichnete 
sich durch eine reduzierte Rechendauer und ein robustes Verhalten aus. 
Eine weitere Kontrolle der Simulationsmodelle konnte anhand der Schleppkurve 
des Versuchsmotors erbracht werden. Am transienten Motorprüfstand wird hierzu 
der Dieselmotor ohne Einspritzung durch die Asynchronmaschine angetrieben. 
Hierbei muss das anfallende Drehmoment des Motorwiderstandes, welches sich 
aus Gaswechselverlusten und der Motorreibung zusammensetzt, überwunden 
werden. Abbildung 52 zeigt hierzu die Übereinstimmung der aus der Simulation 
generierten Motorschleppkurve und der durchgeführten Messung am Motor.  
 
 
 
Abbildung 52: Validation der Verluste bezüglich Motorreibung und Gaswechsel 
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Für die gezeigte Validation der Schleppkurve wurde ein Cursor mit VTG-Aufladung 
und Common-Rail-Einspritzsystem verwendet. Die VTG wird im Schleppbetrieb 
begrenzt geschlossen betrieben, um den Ladedruck anzuheben und somit die 
systembedingte Entstehung einer Ölleckage vom Lagerstock des Turboladers ins 
Saugrohr zu vermeiden. Im Bereich von 600 - 1600rpm ist der Ladedruckaufbau 
jedoch reduziert, da der systembedingt erhöhte Gaswechselverlust das Fahrzeug 
beim Rollen sonst zu stark abbremsen würde. Dies erklärt den, in Abbildung 70 
gezeigten Anstieg der Motorschleppleistung ab 1600rpm. Ein weiterer Punkt, 
weshalb im Schleppbetrieb der Abgasgegendruck erhöht wird, ist die erzielte 
Anhebung der Abgastemperatur. Somit kann ein Auskühlen der eingesetzten 
Katalysatoren der Abgasnachbehandlungsanlage und des Motorwassers, beim 
Rollen des Fahrzeuges, reduziert werden. 
Abschliessend kann bei der dargelegten Validation der virtuellen Motormodelle ein 
positives Resümee gezogen werden. Alle Systeme, Prozesse und Betriebsarten 
konnten in der Simulation korrekt nachgebildet werden. Die Betrachtung von 
stationären Prozessen ist durch den Einsatz der aufgebauten Simulationsmodelle 
möglich und gestattet prädiktive Berechnungen von Motorbetriebsdaten. 
 
4.6 Validation der dynamischen Systemsimulation von Motoren 
 
Der Betrieb von modernen Hochleistungsdieselmotoren setzt sich, bezüglich Last 
und Drehzahl des Aggregates, aus stationären und instationären Zuständen 
zusammen. Daher ist es notwendig, die Validation der virtuellen Motormodelle 
auch für den transienten Betriebsbereich zu überprüfen. Die Auslegung und 
Bewertung der Lastannahmen und der Agilität eines Motors rückt besonders bei 
Konzepten mit reduziertem Hubraum in den Vordergrund. Um dieser Anforderung 
gerecht zu werden, wurden die virtuellen Motormodelle mit VTG-Aufladung 
betreffend der transienten Lastannahme mit Messungen überprüft. Abbildung 53 
zeigt hierbei die Korrelation bei verschiedenen Lastsprüngen. Im Versuch und in 
der Prozesssimulation wurde der Mitteldruck von 2bar BMEP auf 25bar BMEP 
erhöht. Dabei mussten die sechs definierten Motordrehzahlen konstant gehalten 
werden. Die Zeit bis zum Erreichen des Volllastmitteldruckes ist als Referenz für 
die Bildung der Korrelation mit der Messung anzusehen. Ein weiteres Kriterium 
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bezüglich der Modellanpassung war eine identische Form des zeitlichen Verlaufes 
des Drehmomentes. Dies gewährleistet, dass sowohl die Regelung der Aufladung, 
als auch das applizierte Rauchkennfeld in der Simulation korrekt nachgebildet 
wurden. Die simulierten Lastannahmen zeigen über das gesamte Drehzahlband 
eine gute Übereinstimmung zwischen Messung und Rechnung. Für den virtuellen 
Systemvergleich unterschiedlicher Aufladekonzepte und Verbundverfahren konnte 
somit die Basis zur Auslegung und Bewertung geschaffen werden.  
 
 
Abbildung 53: Modellvalidation für transiente Lastannahme 
Die instationären Betriebszustände von Fahrzeugen sind ein elementarer 
Bestandteil der aktuellen Emissionszyklen WHTC und NRTC. Für den transienten 
Prüfstandsbetrieb sind diese Zyklen Standard und werden über eine definierte 
Drehzahl- und Lastvariation erzeugt. Die Berechnung dieser Zyklen ist, mittels 
eines detaillierten physikalischen Simulationsmodells, eine Herausforderung 
bezüglich Rechenzeit und Regelsystem. Neben Transientkorrekturen im Bereich 
der Dieseleinspritzung und Turboladerregelung kommen beim realen Motor 
Zusatzfunktionen zum Aufheizen des Abgasnachbehandlungssystems hinzu. Im 
Baukasten der virtuellen Motormodelle wurde versucht, den komplexen 
Sachverhalt der Regelung und Steuerung in einem transienten Zyklus mit 
vereinfachten Modellansätzen nachzubilden. Als Referenz zur Validation der 
aufgebauten GT-Power-Modelle wurde neben dem korrekten Verlauf von Drehzahl 
und Drehmoment der gemittelte spezifische Kraftstoffverbrauch über den Zyklus 
herangezogen. Der BSFC zeigte sich als gute Funktionskontrolle zur Überprüfung 
der Aufheizfunktionen. Abbildung 54 stellt den Vergleich von Simulation zu 
Messung eines WHTC dar. Die Besonderheit in diesem Zyklus sind, neben dem 
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gefeuerten Betrieb auch Schleppphasen des Motors, in denen das Fahrzeug rollt. 
Sowohl der gezeigte Massendurchsatz des Kraftstoffes, als auch das geforderte 
Drehmoment der Messung konnten mit der Simulation nachgebildet werden. Der 
über den Zyklus gemittelte Verbrauch zeigte eine Abweichung von < 1%. Die 
Rechenzeit des exemplarisch aufgezeigten WHTC ist jedoch um den Faktor 14 
langsamer als die Messung am Motorenprüfstand. Für die Voruntersuchung von 
Sonderbauteilen und theoretischen Konzepten zeigte sich die Simulation dennoch 
als hilfreiches und unterstützendes Werkzeug zur Auslegung. 
 
 
 
Abbildung 54: Modellvalidation C13 412kW VTG Euro VI im WHTC Zyklus 
Die vorangegangenen Validationen für den transienten Motorbetrieb zeigen, dass 
die erarbeiteten Berechnungsmodelle ein reales Abbild der instationären Prozesse 
ermöglichen und somit bei der durchgeführten Untersuchung von zweistufigen 
Verbundverfahren eingesetzt werden können. 
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5 RANDBEDINGUNGEN 
 
Hochleistungsdieselmotoren haben sich in den unterschiedlichsten Applikationen 
und Bereichen etabliert. Wechselnde klimatische Bedingungen, Höhenbetrieb, 
sowie unterschiedlichen Last- und Drehzahlanforderungen erfordern ein robustes 
Aggregat mit einem breiten Effizienzspektrum. Die Motorbaureihe Cursor erfüllt 
diese Anforderungen auf Basis eines universellen Rumpfmotors, welcher mit 
unterschiedlichen Aufladesystemen kombiniert werden kann. Dies ermöglicht es, 
den Dieselmotor spezifisch an differenzierte Fahrzeugsysteme anzupassen und zu 
optimieren. Abbildung 55 zeigt beispielhaft den Cursor 13 TST mit zweistufiger 
Aufladung für den Einsatz im Agrarbereich. Hierbei wird ein agiles und kompaktes 
Aggregat mit hoher Leistungsdichte und bestmöglicher Effizienz gefordert. 
 
 
Abbildung 55: Hochleistungsdieselmotor für den Nutzfahrzeugbereich 
Um eine Bewertung der untersuchten zweistufigen Verbundverfahren im Vergleich 
zu den Standardaufladesystemen von CNH Industrial durchführen zu können, 
wurden vier stationäre Zyklen und zwei transiente Lastkollektive anhand von 
Fahrzeugbetriebsdaten spezifiziert. Die Motordaten sind unter realen Bedingungen 
im Ernte- oder Transporteinsatz ermittelt worden. Serienentwicklungen der FPT 
Motorenforschung zeigten, dass für Marine und Traktor das serielle zweistufige 
Aufladesystem, für Lastkraftwagen die VTG-Variante und bei Mähdreschern oder 
Häckslern der einstufige Turbocompound das ökonomischste und ökologischste 
Konzept bezüglich der Anwendung darstellt. Zweistufige Turbocompoundsysteme 
zeigen über ein breites Last- und Drehzahlspektrum eine hohe Systemeffizienz. 
Es gilt es nun anhand der definierten Lastkollektive zu prüfen, ob die aufgeführten 
Verbundverfahren eine Alternative zu der Aufladung ohne Rekuperation darstellt.  
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5.1 Lastkollektive für Industrie- und Hochleistungsdieselmotoren 
 
Das Lastkollektiv für Marineapplikationen wird über den Schiffstyp und das 
verwendete Antriebssystem definiert. Die benötigte Leistung zur Überwindung der 
Fahrwiderstände setzt sich aus aerodynamischem Luftwiderstand, Verdrängung 
von Wasser und der Rumpfreibung zusammen. Bei marinen Anwendungen gibt es 
zwei Arten der Fortbewegungscharakteristik. Bei grossen Frachtern oder Tankern 
bleibt der Rumpf stets im Wasser und verdrängt dieses. Sie werden daher als 
Verdränger bezeichnet. Boote mit spezieller Rumpfkonstruktion können als Gleiter 
betrieben werden. Hierbei hebt sich der Bug aus dem Wasser und reduziert somit 
den Fahrwiderstand. Dies erlaubt hohe Geschwindigkeiten, welche jedoch nur bei 
geringem Wellengang realisiert werden können. Die Leistungsaufnahme hängt 
des Weiteren von der Schiffspropellerbauart und dessen hydrodynamischen 
Eigenschaften ab. Abbildung 56 zeigt den generierten Marinemotorenzyklus für 
die spezifische Lastanforderung eines Gleiters mit gegenläufigem Propellerantrieb. 
 
 
Abbildung 56: Lastkollektiv zur BSFC Erhebung von Marineanwendungen 
Der direkte Gang des Getriebes und die Achsübersetzung definieren bezüglich der 
zulässigen Höchstgeschwindigkeit das Motordrehzahlband des Lastkraftwagens. 
Diese Auslegung der Übersetzung ermöglicht es, den Triebstrang mit hoher 
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Effizienz zu betreiben. Im gezeigten Lastkollektiv in Abbildung 57 ist der direkte 
Gang für eine Fahrzeuggeschwindigkeit von 80km/h auf eine Motordrehzahl von 
1200rpm ausgelegt. Im Fernlastverkehr kann das definierte Lastprofil vereinfacht 
als T-Form dargestellt werden. Die Motorlast des betrachteten Zugfahrzeuges 
hängt entscheidend vom Transportgewicht des Sattelzuges und dem Höhenprofil 
des Transportweges ab. Des Weiteren ist zu beachten, ob das Transportfahrzeug 
sich im urbanen Raum mit hohem Teillastanteil, oder auf Überland- und 
Schnellstrassen mit hoher Auslastung betrieben wird. Als Referenz wurde ein 
Lastprofil mit hoher Gewichtsauslastung und Alpentransit von Iveco gewählt. 
 
 
Abbildung 57: Lastkollektiv zur BSFC Erhebung von Lastkraftwagen 
Moderne Traktoren verfügen über ein hydrodynamisch leistungsverzweigtes CVT-
Getriebe. Es erlaubt, anfallende Lasten verbrauchsoptimal bei unterschiedlichen 
Drehzahlen zu realisieren. Der Einsatz der Maschinen ist universell. So werden im 
Lastkollektiv die unterschiedlichen Einsätze bei Transportfahrten, Grünlandpflege, 
Saat, Bodenbearbeitung, Düngung und Ladearbeiten berücksichtigt. Traktoren 
müssen beim Antrieb von Nebenaggregaten neben der geforderten Leistung auch 
eine definierte Drehzahl am PTO zur Verfügung stellen. Viele Arbeiten müssen 
daher auch bei geringer Fahrgeschwindigkeit mit Nenndrehzahl durchgeführt 
werden. In der CNH Fahrzeugflotte konnte ein wesentlicher Einflussparameter 
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herausgearbeitet werden. Maschinen mit einer Nennleistung  >250kW verlagern 
das Lastprofil in den Bereich höherer Last und Drehzahl. Der definierte Zyklus zur 
Erhebung des stationären BSFC für Traktoren ist in Abbildung 58 dargestellt, und 
zeigt ein charakteristisches Anforderungsprofil im Bereich Bodenbewirtschaftung 
bezüglich Last- und Drehzahlverteilung einer mobilen Landwirtschaftsmaschine. 
 
 
Abbildung 58: Lastkollektiv zur BSFC Erhebung von Traktoren 
Mähdrescher und Häcksler sind reine Erntemaschinen mit einem hydrostatischen 
Fahrantrieb. Die Leistung der Agrarmaschine wird durch den Materialdurchsatz 
bestimmt, welcher bezüglich der Schlagkraft im Einsatz stets maximiert wird. Der 
Motor arbeitet daher zu 80% im Volllastbereich. Lediglich bei Wendemanövern, 
Reinigung oder bei Strassenfahrten kommt es zu Teillastbetriebszuständen. Der 
Leerlaufanteil bei diesen Maschinen wird durch schlechte Logistik verursacht. Bei 
optimalen Bedingungen wird das Material während der Erntefahrt auf einen 
Anhänger direkt übergeladen. Mähdrescher verfügen über einen fahrzeuginternen 
Bunker, welcher gewisse Pufferzeiten ermöglicht. Ist jedoch kein Fahrzeug zum 
Abtransport zur Verfügung warten die Fahrzeuge im Leerlauf. Abbildung 59 
verdeutlicht den Volllastbetrieb der Maschinen und definiert deren Lastkollektive. 
Der Anteil bei niedrigen Lasten und maximaler Drehzahl ist den Strassenfahrten 
zuzuschreiben, da der hydrostatische Fahrantrieb ohne Getriebe ausgeführt ist. 
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Abbildung 59: Lastkollektiv zur BSFC Erhebung von Erntemaschinen 
Die definierten stationären Lastkollektive der unterschiedlichen Applikationen 
bilden die Grundlage für die individuelle Optimierung und technische Bewertung 
von Dieselmotoren und deren Aufladesystem. Ziel der Entwicklung sind daher 
Hochleistungsdieselmotoren, welche in einem breiten Drehzahl- und Lastbereich 
bestmögliche Effizienz zeigen. Ein ökonomischer Betrieb des Basismotors in den 
aufgezeigten Fahrzeugtypen wird daher gefordert. In Abbildung 60 werden die 
Anforderungen eines kombinierten Lastkollektives an den Motor verdeutlicht. 
 
 
Abbildung 60: Kombiniertes Lastkollektiv für Hochleistungsdieselmotoren 
Leerlauf 
Lastwagen 
Marine 
Mähdrescher 
Traktor >250kW 
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5.2 Transiente Zyklen zur dynamischen Verbrauchsberechnung 
 
Der dynamische Betrieb von Dieselmotoren kann in instationären Fahr- und 
Arbeitszyklen abgebildet werden. Diese Betrachtung ermöglicht es, den Einfluss 
des Ansprechverhaltens der Aufladung und des Motorsystems in Relation zur 
geforderten Effizienz im Antriebsstrang herauszuarbeiten. Die durchgeführte 
Untersuchung von instationären Betriebs- und Fahrzuständen erforderte daher die 
Definition von Basiszyklen im dynamischen Betriebsmodus. Hierzu wurden die 
transienten Emissionszyklen WHTC und NRTC herangezogen. Der dynamisch 
ermittelte Kraftstoffverbrauch dieser Zyklen bildet die Grundlage für die Bewertung 
der Effizienz der untersuchten zweistufigen Verbundverfahren. 
Der World Harmonized Transient Cycle (WHTC) ist ein 1800s dauernder Zyklus 
mit gefeuerten und geschleppten Phasen. Die kumulierte Energie beträgt 38kWh, 
was dem Heizbedarf eines Neubauhauses pro Jahr und Quadratmeter entspricht. 
Der für den Cursor 13 VTG 430kW Euro VI generierte WHTC ist in Abbildung 61 
dargestellt. Die mittlere Leistung des transienten Zyklus beträgt 79kW und bildet 
das Anforderungsprofil eines Lastkraftwagens mit 40t im Transportgewerbe nach. 
Die Bereiche mit negativem Mitteldruck sind Motorschleppphasen des Fahrzeuges 
beim Gleiten oder Ausrollen ohne Drehmomentanforderung durch das Gaspedal. 
Der Zyklus zeigt dynamische Drehzahl- und Lastvariationen im gesamten Verlauf. 
 
 
Abbildung 61: Transienter Abgasemissionszyklus WHTC On-Road 
Gemittelte Leistung im WHTC bei 430kW@1900rpm  79kW 
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Dieselmotoranwendungen im Agrar-, Bau- und Industriebereich werden für die 
vorliegende Arbeit anhand des Non Road Transient Cycle (NRTC) untersucht und 
bewertet. Dieser Zyklus hat eine Dauer von 1250s und verbraucht eine Energie 
von 130kWh. Es kommen keine geschleppten Phasen im Zyklus vor, da sich die 
Lastanforderung auf Agrar- und Bauarbeiten ohne Straßenfahrten beziehen. Der 
für den Cursor 13 TST 500kW Tier 4 erstellte NRTC Zyklus ist in Abbildung 62 
visualisiert. Die mittlere Leistung ist mit 178kW deutlich höher als die des WHTC, 
und generiert eine äquivalente Lastanforderung im Vergleich zu den gezeigten 
stationären Lastkollektiven von Traktoren und Erntemaschinen. Da mobile 
Arbeitsmaschinen definierte Leistungsreserven für hydraulische Nebenaggregate 
bereitstellen, gibt es viele Zeitanteile bei hohen Motordrehzahlen.  
 
 
Abbildung 62: Transienter Abgasemissionszyklus NRTC Off-Road 
Die gezeigten transienten Zyklen werden als Basis für die Systembewertung der 
betrachteten Aufladesysteme eingesetzt. Da für CNH Industrial eine Aufladung mit 
VTG als Standard für verschiedene Applikationen angesehen werden kann, 
zeigen sich bezüglich des guten Transientverhaltens kaum Unterschiede in 
stationär und transient ermittelten BSFC-Vergleichszahlen. Um dies zu verifizieren 
wurde sowohl der WHTC als auch der NRTC in eine stationäre Zyklusgewichtung 
umgewandelt. Abbildung 63 zeigt die Last- und Drehzahlverteilung, welche beim 
WHTC mit 11 und beim NRTC mit 8 Punkten in der Gewichtung dargestellt sind.  
Gemittelte Leistung im NRTC bei 500kW@2100rpm  178kW 
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Abbildung 63: Stationäre Zyklusgewichtung WHTC und NRTC 
Ein Systemvergleich mit unterschiedlichen Aufladekonzepten zeigte, dass der 
gemittelte spezifische Kraftstoffverbrauch von stationären und transienten Zyklen 
bei Systemen mit hoher Systemdynamik vergleichbar ist. Um dies zu verifizieren 
wurde eine Validation des in Abbildung 64 dargestellten stationär und dynamisch 
ermittelten spezifischen Kraftstoffverbrauches im WHTC und NRTC durchgeführt. 
Der Vergleich zeigt eine gute Übereinstimmung zwischen den Messdaten des 
Prüfstandes und den Resultaten der transienten Simulation. Die Abweichung des 
BSFC im stationär reduzierten Zyklus fällt in beiden Fällen mit 0.5% gering aus.  
 
 
Abbildung 64: BSFC Zyklusvalidation WHTC und NRTC 
Durch die Kombination stationärer und transienter Lastkollektive konnte eine Basis 
geschaffen werden, welche die Betriebsbedingungen von Nutzfahrzeugen real 
abbildet. Die vorgestellten Arbeitszyklen ermöglichen hierdurch eine robuste 
Bewertung von Arbeitsprozessen mit und ohne Energierekuperationsverfahren.  
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6 VERSUCHSRESULTATE UND SIMULATIONSERGEBNISSE 
 
Im folgenden Kapitel werden Ergebnisse und Versuchsresultate der umfassenden 
thermodynamischen Untersuchung von zweistufigen Turbocompoundsystemen im 
Vergleich zu Aufladesystemen ohne Energierekuperation quantifiziert und im 
Hinblick auf Effizienzsteigerung in der Dieselmotorenentwicklung bewertet. Als 
Grundlage für diese Betrachtung dienten eine Wirkungsgraduntersuchung der 
Einzelkomponenten und eine physikalisch basierte Auslegungsmethodik mittels 
fünf definierter Systemparameter. Dies ermöglicht für differenzierte Motorsysteme 
und individuelle Betriebspunkte die effizienzoptimale Rekuperationsleistung der 
Turbocompoundanlage zu berechnen. Die Auslegung der Strömungsmaschinen 
erfolgt mittels empirischer Kenngrössen und gestattet eine Abschätzung der 
Raddurchmesser. Unter Berücksichtigung der erarbeiteten Auslegungskriterien 
wurden folgende Rekuperationskonzepte in der Prozesssimulation abgebildet.  
 
 Einstufig aufgeladener Turbocompound mit VTG-Turbolader (TC) 
 Verbundverfahren mit zweistufiger Turboaufladung und Nutzturbine (TSTC) 
 Zweistufiges Verbundverfahren mit gekoppelter Niederdruckstufe (TC2) 
 Zweistufiger Turbocompound mit gekoppeltem Hochdruckverdichter (iTC) 
 
Der spezifische Kraftstoffverbrauch der aufgeführten Verbundverfahren wurde 
anhand realer Arbeitszyklen verschiedener Nutzfahrzeuganwendungen stationär 
und transient ermittelt. Des Weiteren konnten die maximale Leistungsdichte und 
das systembedingte transiente Ansprechverhalten bei Lastaufschaltung ermittelt, 
und in Bezug zu Aufladesystemen ohne Rekuperation bewertet werden. Die 
technischen Möglichkeiten zur Effizienzsteigerung bei Hochleistungsdieselmotoren 
mit zweistufigen Turbocompoundverfahren wurden in sogenannten „Fuel Economy 
Packs― abgearbeitet und zeigen unter Berücksichtigung der technologischen 
Randbedingungen den maximal realisierbaren Motorwirkungsgrad. Abschliessend 
wurden die ökonomischen und ökologischen Auswirkungen für Motorsysteme mit 
und ohne Turbocompound untersucht. Die geforderten Emissionsgrenzen der 
Euro VI und Tier 4 Abgasnormen werden in der folgenden Betrachtung mittels 
einer Abgasnachbehandlung und ohne den Einsatz einer AGR realisiert. 
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6.1 Wirkungsgradsensitivität bei thermischen Verbundverfahren 
 
Als Basis für die Analyse und spätere Optimierung wurden Messdaten erhoben. 
Damit konnten Systemverluste und Wirkungsgrade der Komponenten quantifiziert 
werden. Bei Turbocompoundsystemen ist diese Betrachtung grundlegend, da sich 
das System aus bis zu zehn differenzierten Komponenten zusammensetzt. 
Untersucht wurde das Verbundverfahren TC2 mit gekoppelter Niederdruckstufe. 
Die Anbindung an den Verbrennungsmotor erfolgt über ein Reduktionsgetriebe 
und eine hydrodynamische Kupplung. In Abbildung 65 wird die Funktionsstruktur 
und der Aufbau des untersuchten Funktionsträgers aufgeführt. Der definierte und 
dargestellte Kontrollraum ist bindend für die erarbeitete Energiebilanz. 
 
 
Abbildung 65: TC2-Prototyp [43] und Definition der Funktionsstruktur 
Die experimentelle Untersuchung der einzelnen Bauteilverluste erforderte 
unterschiedliche Messverfahren. Reibungsverluste der Zahneingriffe und der 
Lagerungen des Getriebes wurden am Komponentenprüfstand mittels einer 
Drehmomentenmessnabe am Abtrieb ermittelt. Der in der Funktionsstruktur 
dargestellte Kontrollraum zeigt die Fluidströme, welche die durch Verluste der 
Bauteile entstehende Wärme abtransportieren. Dies ermöglicht den Wirkungsgrad 
von hydrodynamischer Kupplung, den Lagerungen, der Zahneingriffe und der 
Wellen über den messbaren Temperaturanstieg im Ölkreislauf zu bestimmen. Der 
Wirkungsgrad der hydrodynamischen Kupplung wurde separat über den, aus der 
Drehzahldifferenz berechneten Schlupf bestimmt. Um den Wärmeeintrag seitens 
der Nutzturbine zu eliminieren, musste diese am Komponentenprüfstand mit kalter 
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Luft beaufschlagt und vermessen werden. Abschliessend steht die Betrachtung 
der Strömungsmaschinen an. Beim untersuchten zweistufigen System leitet sich 
der Verdichterwirkungsgrad über die Temperaturdifferenz der Ladeluft bei einem 
definierten Druckverhältnis her. Bezüglich der Effizienz der Nutzturbine fanden 
zwei Berechnungsverfahren ihren Einsatz. In der ersten Variante wurde der 
Nutzturbinenwirkungsgrad aus der Leistungsbilanz ermittelt. Die zugeführte 
Energie wird hierbei über die thermische Turbinenleistungsgleichung berechnet. 
Verdichter- und Rekuperationsleistung definierten, bei der Betrachtung eines 
zweistufigen Turbocompoundsystems, die abgeführte Energie der Turbine. Als 
zweite Variante für die Bestimmung des Wirkungsgrades der Nutzturbine werden 
die zu- und abgeführte Leistung des Laufrades über die Abgasenthalpie ermittelt. 
Der in der Messung feststellbare Leistungsverlust verursacht durch Wärmeleitung 
des Turbinenlagerstocks und Wärmestrahlung des Turbinengehäuses, konnte 
durch die berechnete Anhebung der Turbinenaustrittstemperatur korrigiert werden. 
Dieses Verfahren erfordert lange Stabilisierungszeiten zur Bestimmung exakter 
Gastemperaturen. Die mathematische Definition der angewendeten Verfahren zur 
Bestimmung der definierten Wirkungsgrade der Strömungsmaschinen ist im 
Anhang hinterlegt. Abbildung 66 zeigt die Leistungsbilanz des zweistufigen 
thermischen Verbundverfahrens TC2, sowie die Verluste und Leistungsdaten der 
einzelnen Komponenten. Die durch die Grundlagenuntersuchung generierten 
Ergebnisse wurden in die Systemsimulation eingepflegt und ermöglichten somit 
die virtuelle Abbildung der gezeigten Turbocompoundkomponenten. 
 
 
Abbildung 66: Leistungsbilanz zweistufiges Verbundverfahren TC2 
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Nach der physikalischen Abbildung der Einzelverluste und deren Integration in die 
Simulationsumgebung, konnte die Sensitivität der Komponentenwirkungsgrade 
durch DOE-Verfahren am virtuellen Motormodell erarbeitet werden. Dieses 
Verfahren erlaubt es, Schwerpunkte bei der Optimierung des Systems zu setzen 
und gleichzeitig abzuschätzen, bei welchen Bauteilen ein finanzieller und 
technischer Mehraufwand zur Wirkungsgradsteigerung gerechtfertigt ist. Die 
berechnete Sensitivität der geprüften Bauteile ist in Gleichung (17) definiert.  
 
                       
                           
                         
∑                   
  
 
In der durchgeführten Prozessrechnung wurde der Wirkungsgrad definierter 
Komponenten in mehreren Schritten skaliert, damit der Verbrauch von Diesel in 
der stationären WHTC Zyklusgewichtung um 1g/kWh erhöht werden konnte. Der 
berechnete spezifische Kraftstoffverbrauch des Dieselmotorsystems bildet somit 
die Bezugsgrösse für die definierte Gewichtung. Die Untersuchung wurde beim 
einstufigen Turbocompound (TC) und beim zweistufigen Verbundverfahren (TC2) 
durchgeführt, siehe Abbildung 67. Hierbei zeigt sich, dass bei beiden Systemen 
der Wirkungsgradeinfluss bei Getriebe und Strömungsmaschinen am stärksten ins 
Gewicht fällt. Der Schlupf der hydrodynamischen Kupplung stellt den geringsten 
Effekt dar und kann somit in der Liste der zu optimierenden Komponenten an die 
letzte Stelle gesetzt werden. Eine sorgfältige Auslegung von Strömungsmaschinen 
und Getriebe ist die Grundvoraussetzung für einen effizienten Turbocompound. 
 
  
Abbildung 67: Wirkungsgradsensitivität der Systemkomponente 
(17)  
TC2 
TC 
2 Getriebestufen 
3 Getriebestufen 
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6.2 Systemauslegung zweistufiger Turbocompoundverfahren 
 
Die Systemintegration eines Turbocompound ist ein komplexes Themenfeld und 
bedingt einen signifikanten Eingriff in den thermodynamischen Prozess des 
Verbrennungsmotors. An die Auslegung von thermischen Verbundverfahren 
werden folglich hohe Anforderungen gestellt. Ziel der Arbeit war es daher, ein 
robustes Entwicklungswerkzeug zu generieren, welches eine effiziente Auslegung 
von zweistufig aufgeladenen Turbocompoundmotoren ermöglicht. 
Die neu entwickelte Auslegungsmethodik verfolgt den Optimierungsansatz über 
die Rekuperationsleistungsdichte der zweistufig aufgeladenen Verbundverfahren. 
Das erarbeitete Verfahren zur Systemauslegung kann auf alle seriell aufgeladenen 
Turbocompoundkonzepte übertragen werden. Als motorische Randbedingungen 
wurden die Abgastemperatur, der Zylinderspitzendruck, der Aufstaudruck, der 
Massendurchsatz und die Restgasverträglichkeit definiert. Die Effizienz der 
Turboaufladung und die daraus resultierende Ladungswechselarbeit bilden die 
Basis der thermodynamischen Betrachtung im Modell. Ein zentrales Element der 
Entwicklung war die Festlegung der Leistungsaufteilung und die Dimensionierung 
der Strömungsmaschinen. Im Bereich der leistungsverzweigten Verbundverfahren 
wurden spezifische Systemparameter erarbeitet, welche eine betriebsoptimale 
Schaltstrategie der gekoppelten Komponenten gestatten.  
Die allgemeine Forderung nach einem ökonomischen und ökologischen Betrieb 
von Hochleistungsdieselmotoren mit Turbocompound bedingt eine effiziente 
Rekuperation von Abgasenthalpie bei minimierten Ladungswechselverlusten. Bei 
Anwendung der vorliegenden Auslegungsmethodik wird dies gewährleistet. 
 
6.2.1 Thermodynamische Auslegungsmethodik mit Parameterformel 
 
In vorangegangenen Arbeiten von Bues (1988) und Bergbauer (1989) wurde der 
Ansatz verfolgt, den Turbolader des Turbocompound so zu wählen, dass bei 
Nennleistung das äquivalente Lambda zum Motorbetrieb ohne Turbocompound 
erreicht wird. Das Expansionsverhältnis und somit die Leistung der auszulegenden 
Nutzturbine wurde über den kraftstoffverbrauchsoptimalen Aufstaudruck definiert, 
welcher bei den aktuell betrachteten Hochleistungsdieselmotoren im Bereich von 
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4.5 - 5bar nachgewiesen werden kann. Dieser Parameter variiert jedoch stark je 
nach Effizienz der Strömungsmaschinen, Restgasverträglichkeit der Verbrennung, 
Ventilsteuerzeiten und volumetrischem Wirkungsgrad des Verbrennungsmotors. 
Um eine robuste und dimensionslose Hilfsgröße für die thermodynamische 
Auslegung von Verbundverfahren herzuleiten, wurde in der vorliegenden Arbeit 
der Ansatz über die Leistungsparameterfunktion gewählt. Gleichung (18) zeigt 
hierzu das definierte Leistungsverhältnis ς, welches als Maß für eine effiziente und 
robuste Auslegung von Turbocompoundsystemen verwendet werden kann. 
 
          
                              
                 
 
 
Damit die im weiteren Verlauf der Arbeit aufgezeigten Ergebnisse eingeschätzt 
werden können, sind in der folgenden Aufzählung die Leistungsverhältnisse von 
bereits realisierten Flug-, Marine- und Nutzfahrzeugmotoren aufgeführt. Der 
definierte Parameter ςCompound variiert je nach Auslegung und Betriebsparametern.  
 
                                                       
                                                               
                                                               
 
Es zeigt sich, dass bei den seriellen Turbocompoundkonzepten ein maximales 
Leistungsverhältnis von ς = 0.159 erzielt wird, wohingegen bei parallelen 
Systemen in Marineapplikationen die obere Leistungsgrenze der Rekuperation auf 
ς = 0.052 begrenzt ist. Die geringe Leistung der parallelen Anordnung ist dem 
geforderten positiven Spülgefälle des Zweitaktverfahrens der Großdieselmotoren 
geschuldet und hat keinen Zusammenhang mit der parallelen Anordnung der 
Nutzturbine. Ein Aufstauen des Abgasmassenstroms bis über den Ladedruck ist 
bei Verbundverfahren im Marinebereich nicht möglich. Ein Leistungsverhältnis der 
Anlage von ς = 0.05 erfordert einen Turboladerwirkungsgrad von 72% und das 
Turbocompoundsystem muss eine Systemeffizienz von 75% aufweisen. Eine 
weitere Leistungssteigerung der Nutzturbine für Zweitaktmotoren wird durch den 
Turboladerwirkungsgrad begrenzt. Die Auslegung von zweistufigen thermischen 
Verbundverfahren für Zweitaktmotoren wird in dieser Arbeit nicht erarbeitet. 
(18)  
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Der Schwerpunkt der Untersuchung von Turbocompoundkonzepten stützt sich auf 
die Generierung einer robusten Auslegungsmethodik von seriellen zweistufigen 
Abgasenthalpierekuperationsverfahren für Viertaktmotoren. Hierzu wurden fünf 
Parameter ausgewählt, welche eine robuste Abbildung des Systemverhaltens 
ermöglichen. Deren Definition ist in den Gleichungen (19) - (23) aufgeführt. 
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Die Effekte der einzelnen Parameter sind linearisiert und in die aufgestellten fünf 
Teilfunktionen integriert. Durch das Gleichsetzen der Leistungsparameterfunktion 
und dem Leistungsverhältnis (18) wird die Grundlage und deren Methodik zur 
Berechnung der optimierten Turbocompoundleistung im Rekuperationsbetrieb 
geschaffen, Gleichung (24). Die Gewichtung der Einzelparameterfunktionen erfolgt 
zu gleichen Teilen. Virtuelle Parametervariationen bildeten die Basis für die 
Generierung der Teilfunktionen und deren Sensibilität. Der mathematische Ansatz 
konnte durch experimentelle Daten des Leistungsverhältnisses validiert werden. 
 
          
 (  )   (  )   (  )   (  )   (    )   ( )
∑  ( )
 
 
(19)  
(20)  
(21)  
(22)  
(23)  
(24)  
Versuchsresultate und Simulationsergebnisse 
79 
 
Die Leistungsparameterformel kann je nach Anforderung erweitert oder reduziert 
werden. Mit den verwendeten Teilfunktionen wurde ein Kompromiss zwischen 
Exaktheit, Variabilität und Komplexität des Rechenmodells ermittelt. Damit die 
Ergebnisse der Leistungsparameterfunktion auf weitere Turbocompoundsysteme 
übertragen werden können, ist der normierte Ansatz über die definierte 
Leistungskennzahl ς gewählt, siehe Gleichung (25) - (29). Das mathematische 
Auslegungsmodell wurde mittels der geforderten Bauteiltemperaturgrenze und des 
systembedingten Schalldämpfergegendruckes normiert. 
 
    
                                   
     
 
     
                                   
     
 
   
                              
       
 
     
                                    
        
 
       
                                 
     
 
 
Die vorgestellte Auslegungsmethodik wird beispielhaft in zwei charakteristischen 
Betriebspunkten angewendet, siehe Tabelle 4. Als Basis für das Verfahren zur 
Nutzturbinenauslegung wurde ein seriell zweistufig turboaufgeladener Cursor 13 
mit einer spezifischen Leistung von 40kW/l und einem effektiven Mitteldruck von 
30bar verwendet. Die mechanisch über ein dreistufiges Reduktionsgetriebe und 
eine hydrodynamische Kupplung gekoppelte Nutzturbine, ist in der aufgezeigten 
Auslegung der Hoch- und Niederdruckstufe der Aufladung seriell nachgeschaltet.  
Tabelle 4: Randbedingungen der Auslegungsmethodik für Verbundverfahren  
 
Motorsystemdaten Wert Einheit
Hubraum 12.88 [l]
Zylinder 6 [-]
Drehmoment @1200rpm 3000 [Nm]
Nennleistung @1900rpm 500 [kW]
spezifische Leistung 40 [kW/l]
Turbolader Wirkungsgrad 56 [%]
Verdichtungsverhältnis 16 [-]
Lufttemperatur nach LLK 40 [°C]
Druckverlust LLK 80 [mbar]
Druckverlust Luftfilter 60 [mbar]
(25)  
(26)  
(27)  
(28)  
(29)  
On-Road 
Off-Road 
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Der für Dieselmotoranwendungen im Agrar-, Bau- und Industriebereich definierte 
Betriebspunkt repräsentiert die Lastanforderung der aufgeführten Applikationen, 
siehe hierzu Tabelle 4. Wie bereits in Kapitel 5 gezeigt, ist das Lastkollektiv dieser 
mobilen Arbeitsmaschinen durch vergleichsweise hohe Motorlasten und 
Drehzahlen gekennzeichnet. Das zu optimierende Leistungsverhältnis von 
Rekuperations- zu Motornennleistung ist in Gleichung (30) aufgeführt. 
 
                  
                     
                             
 
 
Die Definition der Teilfunktionen der fünf Parameter erforderte eine gezielte 
Parametervariation zur Linearisierung der physikalischen Effekte des Systems. 
Das in der Herleitung verwendete Luftverhältnis der Verbrennung von λ = 1.75 
zeigte den besten Kompromiss zwischen Effizienz, Leistungsdichte und zulässiger 
Bauteiltemperatur und wurde im gesamten Variationsbereich konstant gehalten. 
Abbildung 68 zeigt hierzu exemplarisch das Verhalten der Rekuperationsleistung 
in Bezug auf BSFC und Wirkungsgrad der simulierten Turbocompoundanlage. 
 
  
  
Abbildung 68: η1 Variation für Turbocompoundsysteme Off-Road 
(30)  
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Die Berechnung zeigt, dass sich die Optima der jeweiligen Leistungsvariation 
nahe der zulässigen Abgastemperatur und des maximalen Abgasgengendruckes 
befinden. Eine weitere interessante Beobachtung ist der flache Verlauf des 
berechneten Optimums bei zunehmendem Wirkungsgrad des Turbocompound. 
Der Leistungskoeffizient kann hierbei um ς = 0.05 variiert werden ohne den 
spezifischen Kraftstoffverbrauch des Motors zu verschlechtern. Dies ermöglicht 
die Auslegung im Bereich reduzierter Leistungen zu betreiben, und somit durch 
geringe Belastungen, die Systemkosten des Verfahrens zu senken und die 
Lebensdauer zu erhöhen. In der neuen Auslegungsmethodik wurden die 
physikalischen Erkenntnisse aus der gezeigten Variation mathematisch 
beschrieben. Die linearisierten Teilfunktionen für die Turbocompoundauslegung 
sind in den Gleichungen (31) - (35) aufgeführt. Anhand des negativen Vorzeichens 
der Koeffizienten zeigt sich, dass eine Anhebung des Abgasgegendruckes oder 
der AGR-Rate die betrachtete Systemeffizienz des Verbundverfahrens reduziert. 
Den steilsten Gradienten der aufgestellten Parameterfunktionen besitzt der 
Turbocompoundsystemwirkungsgrad. Die TC-Anlage reagiert demzufolge am 
empfindlichsten auf den Wirkungsgradparameter des Verbundverfahrens.  
 
 (  )                
 (  )                
 (  )                
 (  )                 
 (    )                   
 
Anhand der aufgestellten Randbedingungen (36) konnte das optimierte 
Leistungsverhältnis (37) für eine Nennleistungsauslegung ermittelt werden. Der 
berechnete Kennwert von ς = 0.194 bildet den technischen Grenzwert des 
Verbundverfahrens, welcher unter derzeitigen Gesichtspunkten auf einem 
Hochleistungsdieselmotor ökonomisch und ökologisch realisiert werden könnte. 
 
                                                               
                                 
 
(31)  
(32)  
(33)  
(34)  
(35)  
(36)  
(37)  
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Der verwendete Betriebspunkt für Applikationen mit dominanter Auslastung im 
hohen Mitteldruckbereich und gleichzeitig reduzierter Drehzahl ist in Tabelle 4 
definiert. Dies ist im Fernlastverkehr und bei Traktoren mit CVT-Getriebe 
anzutreffen. Das für diesen Auslegungspunkt definierte Leistungsverhältnis ist in 
Gleichung (38) dargestellt und bildet die Grundlage für die folgende Optimierung. 
 
                 
                     
                                 
 
 
Die Parameteruntersuchung im Arbeitspunkt mit maximalem Drehmoment wurde 
bezüglich Effizienz und Bauteilschutz mit einem Luftverhältnis von λ = 1.65 
durchgeführt. Das physikalische Verhalten der simulierten Varianten kann als 
äquivalent zur vorgehenden Auslegung eingestuft werden. Abbildung 69 zeigt 
hierzu exemplarisch den Trade-Off über der Effizienz des Verbundverfahrens. Der 
flache Verlauf der BSFC-Funktion im Tiefpunkt beweist die Unempfindlichkeit des 
Turbocompoundsystems im Hinblick auf einen Leistungsabfall des Motors, bedingt 
durch Verschleiss oder Verschmutzung von Bauteilen und Aggregaten. 
 
  
 
Abbildung 69: η1 Variation für Turbocompoundsysteme On-Road 
(38)  
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Die betriebspunktbedingt veränderten Verluste führen zu einer Reduktion der 
Gradienten in den generierten Teilfunktionen. Im Vergleich zur durchgeführten 
Auslegung bei Nennleistung, sind beim untersuchten Arbeitspunkt mit maximalem 
Drehmoment die systembedingten mechanischen und volumetrischen Verluste 
reduziert, wohingegen die internen Wandwärmeverluste in diesem Bereich des 
Motorbetriebes deutlich zunehmen. Für den betrachteten On-Road Arbeitspunkt 
wurde die Systemauslegung des thermischen Verbundverfahrens angepasst. Die 
Herleitung wird in den Gleichungen (39) - (43) aufgezeigt. Das Verhältnis der 
Gewichtung der einzelnen Teilfunktionen bleibt im Vergleich zur Auslegung am 
Nennleistungspunkt unverändert. Die differenzierte Sensitivität der Parameter 
zeigt sich in der variierten Steigung der Geradengleichungen. 
 
 (  )                
 (  )                
 (  )                
 (  )                 
 (    )                   
 
Die aufgestellten Randbedingungen (44) ermöglichen die Berechnung des 
optimierten Leistungsverhältnisses (45) und zeigen die technische Grenze der 
Auslegung von zweistufigen Turbocompoundanlagen im definierten Betriebspunkt. 
Der ermittelte Kennwert von ς = 0.156 definiert das realisierbare Optimum der 
möglichen Rekuperation für Applikationen im Bereich hoher Transportauslastung 
wie z.B. Lastkraftwagen, Muldenkipper oder Traktoren mit CVT-Getriebe. 
 
                                                              
                                
 
Durch die Anpassung der fünf charakteristischen Parameter kann die Leistung der 
thermischen Verbundverfahren auf individuelle Motorsysteme abgestimmt werden. 
Die erarbeitete Leistungsparameterfunktion ermöglicht die Dimensionierung des 
Reduktionsgetriebes, der Lagerungen und der hydrodynamischen Kupplung 
bereits im Anfangsstadium der Entwicklung des Turbocompoundkonzeptes.  
(39)  
(40)  
(41)  
(42)  
(43)  
(44)  
(45)  
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Im folgenden Absatz wird die angewendete Berechnungsmethodik beschrieben 
und visualisiert. Das physikalische Verhalten des Turbocompound wurde durch 
eine kontinuierliche Steigerung der Rekuperationsleistung untersucht. Dies konnte 
in der Simulation durch eine Reduktion des spezifischen Nutzturbinendurchsatzes 
realisiert werden. Das Verbrennungsluftverhältnis λ wurde über die Anpassung 
des Ladedruckes konstant gehalten. Somit konnten die Effekte der untersuchten 
Motorparameter ohne Wechselwirkungen der Verbrennung herausgearbeitet 
werden. Die Anhebung der Nutzturbinenleistung und des Ladedruckes führt zu 
einem erhöhten Aufstaudruck, was eine erhöhte Ladungswechselarbeit bewirkt. 
Wenn der beschriebene Gaswechselverlust nicht durch eine weitere Anhebung 
der Rekuperationsleistung kompensiert werden kann, zeigt sich dies durch einen 
steilen Anstieg der Abgastemperatur. In Abbildung 70 werden die beschriebenen 
Wechselwirkungen durch dreidimensionale Schaubilder visualisiert. Hierbei wird 
exemplarisch am zuvor definierten 500kW Nennleistungspunkt die Variation der 
Abgastemperatur nach Motor und des volumetrischen Wirkungsgrades aufgezeigt. 
Der Tiefpunkt der gekrümmten Flächen kennzeichnet die Punkte maximaler 
Motoreffizienz und die dazugehörige Nutzturbinenleistung. Steigende Leistungen 
des Turbocompound bewirken eine Zunahme der Empfindlichkeit des Systems 
bezüglich der variierten Parameter. Dies zeigt sich am Verlauf der Isolinien14. 
 
 
Abbildung 70: Variation der Auslegungsparameter von Verbundverfahren 
                                            
14
 Isolinien verbinden interpolierte Punkte gleicher Wertigkeit eines zugeordneten Parameters. 
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Die vorgestellte Auslegungsmethodik kann übergreifend auch für einstufige 
Verbundverfahren angewendet werden. Um dies nachzuweisen, wurde eine 
Systemsimulation durchgeführt. Da bei bestehenden Dieselmotorsystemen die 
Motorparameter bereits fixiert sind, wurden Wirkungsgrad und Durchsatz der 
Nutzturbine variiert. Um deren Einfluss aufzuzeigen, konnte ein simplifiziertes 
Skalierungsverfahren angewendet werden. Die implementierten Motordaten der 
Berechnung sind in der nachstehenden Tabelle 5 aufgelistet. 
Tabelle 5: Motordaten zur Evaluation der optimalen Nutzturbinenleistung 
 
 
In einem DOE-Verfahren wurden Wirkungsgrad und Durchsatz der mechanisch 
gekoppelten Nutzturbine variiert, siehe Abbildung 71. Die Ergebnisse zeigen die 
bestmögliche und effizienteste Systemauslegung der Turbocompoundanlage bei 
steigendem Wirkungsgrad der Nutzturbine. Der Verlauf auf der gekennzeichneten 
Linie zeigt, dass eine Steigerung der rekuperierten Nutzleistung ohne negative 
Beeinflussung des Gaswechsels eine signifikante Kraftstoffverbraucheinsparung 
ermöglicht. In Betriebsbereichen mit schlechtem Systemwirkungsgrad gilt es, die 
Turbocompoundleistung deutlich zu reduzieren um Verluste zu vermeiden. 
 
 
Abbildung 71: Einflussfaktoren der Nutzturbinenauslegung 
Betriebsbedingungen Wert Einheit Motordaten Wert Einheit
volumetrischer Wirkungsgrad 85 [%] Hubraum 11.11 [l]
Lambda Verbrennung 1.75 [-] Zylinder 6 [-]
Turbolader Wirkungsgrad 56 [%] Nennleistung 353 [kW]
Turbocompound Wirkungsgrad 75 [%] Drehzahl 1900 [rpm]
Abgasgegendruck ATS 200 [mbar] Verdichtungsverhältnis 17 [-]
Lufttemperatur Motoreintritt 40 [°C] AGR - Rate 0 [%]
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Die Untersuchung der Betriebsparameter zeigte den Zusammenhang zwischen 
Gaswechseloptimierung und Rekuperation durch eine Nutzturbine. Interessant ist 
nun die Betrachtung der Randbedingungen, welche erforderlich sind, um ein 
Turbocompoundsystem ökonomischer als ein einstufiges Aufladesystem mit VTG 
betreiben zu können. Ausgehend von einem Nennleistungspunkt mit 430kW und 
einem Teillastarbeitspunkt mit 100kW wurde die Systemeffizienz variiert. In der 
Wirkungsgraduntersuchung konnte der dominante Einfluss von Nutzturbinen- und 
Getriebewirkungsgrad bereits nachgewiesen werden. Abbildung 72 visualisiert die 
Ergebnisse der durchgeführten Berechnung. Als Basis der Betrachtung dient der 
in Rot aufgetragene Betriebswert des Hochleistungsdieselmotors mit VTG. Der in 
Grün\Blau dargestellte Verlauf des thermischen Verbundverfahrens zeigt, dass ein 
Turbocompoundsystem einen Mindestwirkungsgrad von > 67,5% aufweisen muss, 
damit im realen Betrieb wirtschaftliche Vorteile erzielt werden. Des Weiteren stellt 
der Trade-Off dar, dass eine Absenkung des spezifischen Kraftstoffverbrauches 
durch Effizienzsteigerung bei geringen Lasten deutlich geringer ausfällt, als bei 
Nennleistung. Dies kann durch die Beeinträchtigung der Ladungswechselarbeit 
erklärt werden, was bei hohem Aufstaudruck der Anlage zutrifft. Berücksichtigt 
man die erarbeitete Randbedingung in der Auslegung des Turbocompound, kann 
ein effizienter und ökonomischer Betrieb, aus technischer Sicht, garantiert werden. 
 
 
Abbildung 72: Wirkungsgradgrenze Turbocompoundsystem 
Die anhand der Leistungsparameterformel erarbeitete Methodik eignet sich für die 
praktische Dimensionierung und Auslegung von seriell gekoppelten thermischen 
Verbundverfahren an Hochleistungsdieselmotoren mit zweistufiger Aufladung. 
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6.2.2 Strömungsmaschinen für Verbundverfahren 
 
Die Auslegung eines Turbocompoundsystems bedingt eine wirkungsgradoptimale 
Dimensionierung und Gestaltung der prozessintegrierten Strömungsmaschinen. 
Eine effiziente Abstimmung der eingesetzten Turboladerstufen und deren interne 
Leistungsverteilung ist die Grundvoraussetzung für eine effektive Gestaltung des 
Ladungswechsels. Um dies in einer frühen Phase der Auslegung realisieren zu 
können ist ein empirischer Ansatz gewählt worden, welcher über die Definition von 
Verdichter- und Turbinenraddurchmesser einen wirkungsgradoptimalen Betrieb 
der Abgasturbolader sicherstellt. Dieser Ansatz wurde auf die aerodynamische 
Optimierung der Nutzturbine erweitert. Anstelle des Raddurchmesserverhältnisses 
wurde die Schnelllaufzahl als Parameter zur Auslegung herangezogen [44]. 
Das erarbeitete Verfahren verwendet die Drehimpulserhaltung der Eulerschen 
Turbinengleichung15 als theoretische Basis. Die technische Arbeit des in 
Gleichung (46) dargestellten mathematischen Ansatzes von Euler ist über die 
Änderung der Gas-, Umfangs- und Relativgeschwindigkeit definiert und bildet die 
Grundlage zur geometrischen Gestaltung einer Verdichter- oder Turbinenstufe. 
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Die Konvention der Strömungsrichtung in Verdichter- und Turbinenrad, sowie die 
Nomenklatur der verwendeten Strömungs- und Umfangsgeschwindigkeiten ist in 
Abbildung 73 festgelegt und illustriert. Das gezeigte Geschwindigkeitsdreieck 
visualisiert die kinematische Bewegung der Strömung über Vektoren und Winkel. 
 
   
Abbildung 73: Geschwindigkeitsdreieck von Verdichter und Turbine [23] 
                                            
15
 Die Eulersche Turbinengleichung wurde im 18. Jahrhundert durch den schweizer Mathematiker 
Leonhard Euler über die Erhaltung des Drehimpulses in einer Strömungsmaschine hergeleitet und 
bildet bis heute den theoretischen Ansatz zur Auslegung von Thermischen Strömungsmaschinen.  
(46)  
1 
4 
2 
3 
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Die strömungstechnische Vorauswahl von Verdichter und Turbine erfolgt anhand 
dimensionsloser Kennwerte und über die Leistungsgleichung des Turboladers. 
Diesbezüglich wird der dimensionslose Arbeitskoeffizient herangezogen. In den 
Gleichungen (47) - (48) wird die Herleitung des verwendeten Arbeitskoeffizienten 
für Verdichter und Turbine in radialer Bauart aufgezeigt und hergeleitet. 
 
             
   
  
 
      
  
   
 
          
      
  
  
   
  
 
 
Die empirisch erarbeiteten Kenngrößen zur Turboladerauslegung sind in Tabelle 6 
aufgeführt und stützen sich auf wissenschaftliche Publikationen von Casey [23]. 
Betreffend Massenstromverhältnis und Wirkungsgrad der Turboladerlagerung 
wurden Erfahrungswerte der FPT Motorenforschung verwendet. Die dargestellten 
Ähnlichkeitskennzahlen können bei der Auslegung von Strömungsmaschinen auf 
unterschiedliche Dimensionen übertragen werden. Dies bedingt jedoch eine 
geometrische Ähnlichkeit der betrachteten Verdichter- und Turbinenläufer. In der 
vorliegenden Auslegungsmethodik, sind diese in radialer Bauweise ausgeführt. 
Tabelle 6: Bauteildimensionierung mittels Leistungsgleichung [23] 
 
 
Die klassische Herleitung des Raddurchmesserverhältnisses (49) von Turboladern 
erfolgt über die in (50) gezeigte Leistungsgleichung der Strömungsmaschine. 
Unter Anwendung der Erfahrungswerte und der gezeigten Arbeitskoeffizienten 
ergibt sich ein Optimum im Verhältnis von Verdichter- zu Turbinenläufer, in 
welchem der Verdichter im Durchmesser um 15% größer baut als die Turbine. Der 
hergeleitete Kennwert kann bei einstufigen Turboladerauslegungen mit radialer 
Laufradgeometrie als industrieller und technischer Standard angesehen werden.  
Kennwerte Bauteil Wert Einheit Symbol Bauart
Arbeitskoeffizient Verdichter 0.65 - λ radial
Arbeitskoeffizient Turbine -0.85 - λ radial
Massenstrom Verdichter 1 kg/s radial
Massenstrom Turbine 1.04 kg/s radial
Wirkungsgrad Lagerung 0.98 - η Wälzlager
 ̇
 ̇
(47)  
(48)  
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Für die Auslegung von Turboladern in Turbocompoundsystemen wird im weiteren 
Verlauf geprüft und untersucht, in wie weit das gezeigte Durchmesserverhältnis für 
einstufige und zweistufige Verbundverfahren angepasst werden muss, damit die 
eingesetzten Strömungsmaschinen mit maximaler Effizienz betrieben werden 
können. Hierzu gilt es, vor allem durch konstruktive Gestaltung die auftretenden 
Verluste, welche nachstehend detailliert aufgeführt sind, zu reduzieren [23]. 
 
 Profilverluste    (engl. Aerodynamic Losses)  33% 
 Spaltverluste   (engl. Clearance and Leakage)  33% 
 Randzonenverluste   (engl. Disk Friction Losses)  33% 
 
Die im weiteren Verlauf eingesetzte Auslegungsmethodik verwendet bezüglich der 
zu bestimmenden Verlust- und Energieumsatzdaten von Strömungsmaschinen, 
die in Gleichung (51) - (52) hergeleiteten Durchsatzkoeffizienten. Dies bedingt die 
definierte Energiebilanz der Turbomaschine zu unterteilen und die Bauteile von 
Verdichter- und Turbinenstufe in einem getrennten Kontrollraum zu betrachten. 
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Untersuchungen von Casey, Rusch, Dalbert, Schurter und Rohlik zur Auslegung 
von Verdichtern und Turbinen zeigen eine Relation zwischen Durchsatzkoeffizient 
und den aufgeführten Verlusten der Strömungsmaschine, siehe Abbildung 85. 
Diese Kennzahlen bilden die Grundlage für die Optimierung von Verdichter- und 
Turbinenstufe. Der Ansatz über die dimensionslose Durchsatzzahl ermöglicht es, 
(49)  
(50)  
(51)  
(52)  
Versuchsresultate und Simulationsergebnisse 
90 
 
die Geometrie und den Durchmesser des jeweiligen Laufrades für minimale 
Verluste in zentrifugalen Stufen zu definieren. Die Arbeiten zeigen für Verdichter 
bei Φ = 0.07 und bei Turbinen für Φ = 0.09 einem maximalen Wirkungsgrad [45].  
 
 
Abbildung 74: Verdichter- und Turbinenradauslegung  [45], [46], [47] 
 
Für die Berechnung des wirkungsgradoptimalen Raddurchmessers von Verdichter 
und Turbine über den Durchsatzkoeffizienten wird die Umfangsgeschwindigkeit 
am Laufradaustritt benötigt. Diese ist in Abhängigkeit der geforderten Effizienz und 
des Arbeitskoeffizienten für das gewünschte Druck- oder Expansionsverhältnis in 
den Gleichungen (53) - (54) hergeleitet. Die angestrebten Wirkungsgrade des 
Laufrades ermöglichen eine Absenkung der maximalen Umfangsgeschwindigkeit. 
 
                    √       
√
  
  
(
   
 )   
(   )       
 
 
                 √       
√
  
  
  
(
   
 )
(   )    
  
 
 
(53)  
(54)  
Φ = 0.07 
Φ = 0.09 
Verdichter 
Turbine 
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Die maximal zulässige Umfangsgeschwindigkeit ist bezüglich thermischer und 
mechanischer Beanspruchungen begrenzt. Als typische Grenzwerte für radiale 
Laufräder von Turboladern kann ein Bereich von 450 - 600m/s genannt werden. 
Für die Berechnung und Untersuchung der optimalen Durchmesserverhältnisse für 
Turbolader in Turbocompoundsystemen werden die, in Tabelle 7 aufgeführten 
Wirkungsgrade und Durchsatzkoeffizienten für Verdichter und Turbine verwendet. 
Tabelle 7: Strömungsmaschinenauslegung anhand von Kennwerten [23] 
 
 
Die Untersuchung erfolgte anhand einer Mitteldruckvariation eines definierten 
Motorbetriebspunktes mit minimalem Kraftstoffverbrauch. Der für die geforderte 
Mitteldruckanhebung benötigte Ladedruck definiert die Turbinenleistung in der 
Energiebilanz des Systems. Die für den berechneten Motorbetriebspunkt gewählte 
Rekuperationsleistung konnte über einen erhöhten Abgasgendruck vor der 
Turboladerturbine simuliert werden. Mittels des Durchsatzkoeffizienten (52) und 
der Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades (54), wird der wirkungsgradoptimale 
Turbinenraddurchmesser für das anliegende Expansionsverhältnis erarbeitet. Die 
für den Verdichter zur Verfügung stehende Leistung ist über die Drehzahl der 
Turboladerwelle fixiert, und wird mittels des festgelegten Raddurchmessers und 
der bestimmten Umfangsgeschwindigkeit am Turbinenradaustritt berechnet. Der 
Quotient aus Turboladerdrehzahl und Umfangsgeschwindigkeit (53) definiert den 
Verdichterraddurchmesser. Die Aufgabe der Auslegungsmethodik ist es, einen 
Arbeitskoeffizienten des Verdichterrades zu definieren, welcher bei gegebenen 
Randbedingungen der Dimensionierung einen optimalen Durchsatzkoeffizienten 
der Strömungsmaschine ermöglicht. Hierzu zeigt Abbildung 75 die durchgeführte 
Untersuchung der empirischen Laufradauslegung für ein- und zweistufige 
thermische Verbundverfahren. Das Optimum der einstufig turboaufgeladenen 
Turbocompoundvariante liegt bei 25bar BMEP und bei einem Ladedruck von 3bar. 
Die zweistufige Auslegung zeigt bei äquivalenter Leistungsaufteilung von Hoch- 
und Niederdruckstufe der Aufladung ihre maximale Effizienz bei 35bar und einem 
Kennwerte Bauteil Wert Einheit Symbol Typ
Durchsatzkoeffizient Verdichter 0.07 - Φ radial
Durchsatzkoeffizient Turbine 0.09 - Φ radial
Wirkungsgrad Verdichter 0.75 - η radial
Wirkungsgrad Turbine 0.8 - η radial
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Ladedruck von 4bar. Es zeigt sich, dass bei der Aufteilung des Ladedruckaufbaus 
in zwei Stufen, die Verdichter näher am optimalen Durchsatzkoeffizient betrieben 
werden können, als bei der einstufigen Variante mit nur einem Verdichterrad. 
 
 
Abbildung 75: Auslegung von Verdichter- und Turbinenraddurchmesser 
Unter Beibehaltung der gewählten Durchsatzkoeffizienten für radiale Laufräder 
von Strömungsmaschinen, wurde das untersuchte Durchmesserverhältnis von 
Turboladern im Verbund mit seriell geschalteten Turbocompoundsystemen für 
maximale Effizienz erarbeitet. Die Ergebnisse der Abschätzung sind in Tabelle 8 
zusammengefasst. Beim einstufigen Turbocompound liegt das berechnete 
optimale Verhältnis zwischen Verdichter- und Turbinenraddurchmesser bei 1.25. 
Dies konnte durch experimentelle Versuche am Turbocompoundmotor bestätigt 
werden. Zweistufige Aufladesysteme mit Verbundverfahren erreichen die höchste 
Effizienz der Turboaufladung bei einen Radverhältnis von 1.08 und symmetrischer 
Arbeitsteilung der Stufen. Der Arbeitskoeffizient des Verdichters wurde für den 
geforderten Ladedruck im Auslegungspunkt des Hochleistungsdieselmotors in der 
Berechnung angepasst. Bei der Konstruktion des Verdichterrades kann dies durch 
die Variation der negativen Krümmung des Profils am Radaustritt realisiert 
werden. Je negativer der Auslasswinkel der Strömung ist, desto niedriger der 
Arbeitskoeffizient und der damit verbundene Druckanstieg des Verdichters. 
Tabelle 8: Parameter zur Turboladerauslegung von Verbundsystemen 
 
Turbocompound Durchmesserverhältnis λVerdichter λTurbine ΦVerdichter ΦTurbine
einstufige Aufladung D Verdichter /D Turbine  = 1.25 0.55 -0.85 0.07 0.09
zweistufige Aufladung D Verdichter /D Turbine  = 1.08 0.75 -0.85 0.07 0.09
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Als letzter Baustein für die Vorauswahl der Strömungsmaschinen von ein- und 
zweistufigen Turbocompoundsystemen ist im nachfolgenden Abschnitt die 
Methode zur aerodynamischen Optimierung der Nutzturbine aufgezeigt. Für die 
Berechnung des wirkungsgradoptimalen Raddurchmessers wird der Ansatz über 
den definierten Durchsatzkoeffizienten und die Umfangsgeschwindigkeit gewählt, 
siehe Gleichung (55). Für die Auslegung wurden ein Turbinenwirkungsgrad von 
80%, ein Arbeitskoeffizient von -0.85 und ein Durchsatzkoeffizient von 0.09 als 
Dimensionierungsparameter festgelegt und in der Berechnung verwendet. 
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Um zu prüfen ob, die angewandte Methodik zur Berechnung der Nutzturbine auch 
den maximalen Turbinenwirkungsgrad im mechanisch gekoppelten Betrieb erzielt, 
wird als Kontrollparameter die Laufzahl (LZ) der Turbine (engl. Blade Speed Ratio) 
eingeführt. Die mathematische Herleitung erfolgt über den Quotienten aus 
Umfangs- und Gasgeschwindigkeit, siehe hierzu Gleichung (56). Für radiale 
Turbinenläufer liegt der Hochpunkt des parabolischen Wirkungsgradverlaufes im 
Bereich von LZ = 0.65 - 0.7 [48]. Im gezeigten Verfahren wurden Turbolader- und 
Nutzturbine für eine Schnelllaufzahl von 0.685 konzipiert und dimensioniert. 
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Eine Besonderheit für den Entwurf der Nutzturbine ist die mechanische Kopplung 
mittels einer hydrodynamischen Kupplung und eines Reduktionsgetriebes an das 
Stirnradgetriebe des Dieselmotors. Die Nutzturbinenleistung wird daher nicht über 
eine mechanische Leistungsbilanz, sondern anhand der Abgasenthalpie nach 
Turboladerturbine und dem drehzahlabhängigen Massendurchsatz des Abgases 
berechnet. In den Gleichungen (57) - (58) wird die beschriebene physikalische 
Relation hergeleitet und in die Leistungsgleichung (59) der Nutzturbine integriert.  
 
(55)  
(56)  
Versuchsresultate und Simulationsergebnisse 
94 
 
 ̇     
      
  
                   
 
                 
 
   
     (  (
  
  
*
   
 
+ 
 
               ̇                                          
 
Das Ziel der Nutzturbinenauslegung ist, bei vorgegebenem Turbinendurchmesser 
das Übersetzungsverhältnis und den Massendurchsatz so zu wählen, dass der 
Turbinenläufer in einem weiten Kennfeldbereich mit einer Schnelllaufzahl von 
0.685 betrieben werden kann. Der Raddurchmesser wird über den optimalen 
Durchsatzkoeffizient von 0.09 definiert. Abbildung 76 zeigt die Ergebnisse der 
Berechnung, welche unter Verwendung der beschriebenen Auslegungsmethodik 
das Wirkungsgradoptimum des Turbocompound bei Variation von normiertem 
Massendurchsatz und Nutzturbinenübersetzung aufzeigt. Das Betriebsoptimum 
zeigt sich unempfindlich gegenüber Leistungsvariation bei Fixierung der LZ. 
 
 
 
Abbildung 76: DOE Nutzturbinenauslegung 25bar BMEP@1200rpm 
(57)  
(58)  
(59)  
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Es zeigt sich, dass bei Einhaltung der definierten LZ der Wirkungsgrad der 
Nutzturbine und somit der effektive Kraftstoffverbrauch des Motors über einen 
weiten Bereich konstant gehalten werden können. Bei der Auslegung von 
Nutzturbinen wird daher das folgende Vorgehen als zielführend erachtet. Die 
Turbinendimensionierung erfolgt in einem ersten Schritt anhand der definierten 
Rekuperationsleistung und der gewählten Arbeits- und Durchsatzkoeffizienten. Im 
zweiten Schritt wird über die Drehzahlanpassung eine Feinabstimmung unter 
Beachtung der Schnelllaufzahl durchgeführt.  
Das finale Resultat der Auslegungsmethodik für ein- und zweistufig aufgeladene 
Turbocompoundkonzepte von Hochleistungsdieselmotorenanwendungen ist in 
Abbildung 77 dargestellt. Erarbeitet wurde eine optimierte Dimensionierung von 
Turbolader- und Nutzturbinendurchmesser, in Abhängigkeit der Rekuperation für 
zwei charakteristische Motorbetriebspunkte. Als Randbedingung konnte für den 
Hochlast- und den Nennleistungspunkt ein konstantes Luftkraftstoffverhältnis 
festgelegt werden. Betrachtet wurden thermische Verbundverfahren mit seriell 
angeordneter Turboaufladung und radialer Bauweise der Laufräder. 
 
 
 
Abbildung 77: Turbinenradauslegung in Abhängigkeit der Rekuperation 
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Nach der Festlegung der Rekuperationsleistung für den effizienten Betrieb von 
Turbocompoundkonzepten, können nun die dazugehörigen Raddurchmesser der 
integrierten Strömungsmaschinen bestimmt werden. Hierzu werden die Daten der 
abgebildeten Diagramme verwendet. Die Abmessungen der Verdichter sind über 
die erarbeiteten Durchmesserverhältnisse der Turbocompoundaufladung definiert. 
Nach der Dimensionierung des Nutzturbinenläufers erfolgt abschließend die 
Feinabstimmung durch Anpassung der LZ über das Übersetzungsverhältnis des 
Reduktionsgetriebes. Die gezeigten Auslegungspunkte beziehen sich auf die 
Lastanforderungen der betrachteten FPT Hochleistungsdieselmotoren mit einer 
Motorleistungsdichte von 33 - 40kW/l. Unter Verwendung der aufgeführten und 
erarbeiteten Auslegungsmethodik ist die Entwicklung und Konzeption von 
ökonomisch nutzbaren Turbocompoundsystemen gewährleistet. 
 
6.2.3 Auslegung von Verbundverfahren mit Leistungsverzweigung 
 
Zweistufige Verbundverfahren mit mechanischer Kopplung und einer externen 
Verdichter- und Turbineneinheit werden in dieser Untersuchung als iTC und TC2 
bezeichnet. Durch die systembedingt auftretende Leistungsverzweigung zwischen 
Nutzturbine, gekoppeltem Verdichter und Verbrennungsmotor galt es, die im 
vorherigen Kapitel definierten Kennwerte zu verifizieren.  
Anhand der bereits definierten Auslegungsmethodik für Turbocompoundkonzepte 
wurden die charakteristischen Kennwerte für die interne Leistungsverzweigung 
neu definiert. Das optimale zu wählende Rekuperationsverhältnis für minimalen 
Kraftstoffverbrauch des Verbrennungsmotors, ist in Gleichung (60) aufgeführt.  
 
         
                              
                 
          
 
Dies ist im Vergleich zu Systemen ohne Leistungsverzweigung deutlich geringer, 
da ein Teil der rückgewonnen Energie dem gekoppelten Verdichter zugeführt 
werden muss. Der parabolische Leistungsverlauf der Rekuperation hat seinen 
Hochpunkt im mittleren Drehzahlbereich des Dieselmotors. Dies kann durch die 
progressive Leistungsabgabe der mechanischen Nutzturbine und die degressive 
Leistungsanforderung des gekoppelten Verdichters erklärt werden. Die Verluste 
(60)  
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der thermischen Verbundsysteme zeigen eine starke Drehzahlabhängigkeit und 
erreichen bei Nenndrehzahl ihr Maximum. Für die angepasste Auslegung der 
leistungsverzweigten Turbocompoundkonzepte wurde die Kennzahl τ eingeführt. 
Diese definiert das Leistungsverhältnis zwischen Nutzturbine und Dieselmotor für 
eine effiziente Auslegung der Verbundsysteme iTC und TC2, siehe Gleichung (61).  
 
         
                            
                 
          
 
Wie bereits bei den thermischen Verbundverfahren ohne Leistungsverzweigung, 
wurden für die Auslegung der Strömungsmaschinen der leistungsverzweigten 
Konzepte, optimale Durchmesserverhältnisse der Laufräder von Hoch- und 
Niederdruckstufe erarbeitet. Die Kennzahlen sind in den Gleichungen (62) - (65) 
aufgeführt. Im Vergleich zu freilaufenden Turboladern ohne Rekuperation sind die 
anormalen Radverhältnisse leistungsverzweigter Verbundverfahren auffallend. 
Dies ist das Resultat der angepassten Leistungsaufteilung zwischen den Stufen 
der Aufladung und der integrierten Schaltbarkeit der Turbocompoundanlagen. 
 
           
        
                      
 
           
        
                                            
 
           
        
                       
 
           
        
                                
 
Im weiteren Verlauf wird die Auslegung von Turbolader und Nutzturbine eines 
leistungsverzweigten zweistufigen Turbocompoundsystems definiert. Aufgrund der 
hohen Leistungsanforderung der Nutzturbine beim iTC- und TC2-Konzept, wird 
diese bevorzugt in radialer Bauweise ausgeführt. In Abbildung 78 sind die 
Ergebnisse der Turbinenradauslegung und die Energierückgewinnung für zwei 
(61)  
(62)  
(63)  
(64)  
(65)  
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charakteristische Motorbetriebspunkte dargestellt. Die Berechnung zeigt den 
Zielkonflikt zwischen spezifischen Kraftstoffverbrauch und Rekuperation des TC2. 
 
  
Abbildung 78: Turbolader- und Nutzturbinenradauslegung für TC2 -Systeme 
Das visualisierte Effizienzoptimum wird anhand des BSFC-Verlaufes definiert. Der 
Auslegungspunkt zur Definition der Turbinenraddurchmesser ist vor den Tiefpunkt 
des minimalen Kraftstoffverbrauches gelegt. Dies reduziert die Systemleistung der 
gekoppelten Aufladung und vermindert somit die mechanischen und thermischen 
Belastungen des Turbocompound. Als positive Folge dieser Auslegung ist eine 
gesteigerte Lebensdauer der Anlagen zu nennen. 
Nach der Vorauswahl der Strömungsmaschinen werden nun der reale Betrieb der 
Verbundverfahren mit Leistungsverzweigung und deren Betriebsmodi aufgezeigt, 
siehe Abbildung 79.  Das mechanisch gekoppelte und hydrodynamisch schaltbare 
Verbundsystem TC2 kann durch drei realisierbare Betriebszustände charakterisiert 
werden. Im ersten Funktionsszenario erfolgt der thermische Rekuperationsmodus, 
in welchem Abgasenthalpie in Form von mechanischer Nutzleistung an den Motor 
zurückgeführt wird. Die Nutzturbine stellt hierbei mehr Energie zur Verfügung, als 
der gekoppelte Verdichter benötigt. Der zweite Betriebszustand beschreibt die 
mechanische Entkopplung des Turboladers durch den Entzug des Arbeitsfluides 
der hydrodynamischen Kupplung. Die Drehzahl der vom Verbrennungsmotor 
entkoppelten Niederdruckstufe ergibt sich aus der Leistungsanforderung des 
Verdichters. In Betriebspunkten, bei welchen die Abgasenthalpie nicht ausreicht 
um die Antriebsleistung des Verbundverfahrens zu überwinden, wird der 
entkoppelte Modus verwendet. Diese Option senkt den Abgasgegendruck und 
steigert die Effizienz im Teillastbetrieb. Die dritte Betriebsart ist durch einen 
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gekoppelten Zustand definiert, in welchem die Nutzturbinenleistung nicht ausreicht 
den Niederdruckverdichter anzutreiben. In diesem Zustand übernimmt der Motor 
den Antrieb der Niederdruckstufe. Bei transienten Lastanforderungen ermöglicht 
dies die Systemdynamik der Aufladung und des Nutzfahrzeugmotors deutlich zu 
verbessern. Die Ladedruckanhebung gestattet zusätzlich im Motorbremsbetrieb 
die Effektivität des Dekompressionsverfahrens anzuheben. Dies ist erwünscht, da 
moderne Dieselmotoren in Nutzfahrzeugen 150% der gefeuerten Nennleistung als 
Motorbremsleitung im Dekompressionsbetrieb zur Verfügung stellen müssen. 
 
 
 
Abbildung 79: Betriebsarten des zweistufigen Verbundverfahren TC2 
 
Die eingesetzte hydrodynamische Kupplung gestattet einen bidirektionalen 
Leistungsfluss. Für den effizienten Betrieb des zweistufigen Verbundverfahrens ist 
eine situationsgerechte Schaltung des Systems erforderlich. Dies wurde über 
einen definierten Steuerungsansatz realisiert, welcher anhand der Parameter 
Ladedruck und Rekuperationsleistung den Betriebsmodus im Kennfeld des 
zweistufigen Turbocompoundmotors festlegt, siehe hierzu Abbildung 80. Der 
Schaltpunkt der Kupplung ist charakterisiert durch äquivalente Drehzahlen der 
Niederdruckstufe im gekoppelten und entkoppelten Betrieb. Bei der Deaktivierung 
der vorgestellten Steuerung würde die Kupplung stets im Eingriff bleiben. Die 
Folge wäre eine Absenkung der Effizienz in Betriebspunkten mit reduzierter Last, 
da das TC2- System nun vom Motor angetrieben werden muss. Um dies bewerten 
zu können wurden in transienten NRTC-Zyklen der gesteuerte und der permanent 
eingekuppelte Zustand berechnet. Das Ergebnis ist ein um 12g/kWh gestiegener 
spezifischer Kraftstoffverbrauch des zweistufigen Verbundverfahrens ohne die 
betriebspunktbedingte Steuerung der hydrodynamischen Kupplung.  
1 2 3 Rekuperation Entkopplung Antrieb Verdichter 
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Abbildung 80: Steuerung der hydrodynamischen Kupplung im Zyklus 
Die Ab- und Zuschaltung der gekoppelten Strömungsmaschinen ermöglicht bei 
leistungsverzweigten Verbundverfahren die Effizienz zu steigern. Daher wurde 
beim iTC-Konzept der mechanisch gekoppelte Hochdruckverdichter mit einem 
steuerbaren Bypass ausgerüstet. Diese Anordnung ermöglicht es, den Verdichter 
spezifisch im Motorkennfeld einzusetzen, siehe Abbildung 81. Die blauen Isolinien 
visualisieren die Motorbetriebspunkte des leistungsverzweigten Turbocompound, 
welche mit einer einstufigen Turboaufladung verbrauchsoptimal realisiert werden. 
 
  
Abbildung 81: Steuerung des gekoppelten Verdichters beim iTC Konzept 
Die Auslegung des Turboladers kann beim Konzept des iTC Verbundverfahrens 
auf den Nennleistungspunkt des Verbrennungsmotors optimiert werden, da das 
dynamische Ansprechverhalten und die Anforderung an das Motordrehmoment 
durch den gekoppelten Hochdruckverdichter abgedeckt sind. Das Abschalten des 
Hochdruckverdichters gestattet es, betriebspunktabhängig die Abgastemperatur 
VTK eingekuppelt 
VTK ausgekuppelt 
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anzuheben und somit die thermische Rekuperation zu erhöhen. Zusätzlich kann 
ein Ladedruckeinbruch, bei verschmutztem Turboladerverdichter kompensiert, 
oder eine definierte Leistungserhöhung für das Fahrzeug generiert werden. In  
Abbildung 82 werden die Anpassung des Verbrennungsluftverhältnisses, sowie 
der Ladungswechsel des iTC-Verbundverfahrens im Motorkennfeld dargestellt. Es 
zeigt sich, dass durch das Zu- und Abschalten des mechnisch gekoppelten 
Hochdruckverdichters, ein nahezu konstantes Lambda erzielt werden kann. Des 
Weiteren ermöglicht der auf Nennleistung getrimmte Abgasturbolader, die 
Ladungswechselarbeit in der Motorteillast zu verringern und gleichzeitig durch 
reduzierten Ladedruck die Abgastemperatur im Niedriglastbereich anzuheben. 
Dies gestattet es, den Turbocompound bei 10bar BMEP effektiv zu betreiben, 
ohne den Gesamtwirkungsgrad des Dieselmotorsystems zu verschlechtern. 
 
 
Abbildung 82: Verbrennungsluftverhältnis und Ladungswechsel iTC 
Die differenzierte Leistungsverteilung hat einen signifikanten Einfluss auf die 
Systemeffizienz der betrachteten Verbundverfahren. Um dies zu quantifizieren 
wurde geprüft, ob das TC2-Verbundsystem und der invertierte Turbocompound 
(iTC) bezüglich der Systemeffizienz einer seriell zweistufigen Aufladung ohne 
Rekuperation überlegen sind. Um diesen Sachverhalt zu klären,  wurden die in 
Abbildung 83 aufgeführten Konzepte untersucht. Die Simulation verwendete als 
Basis einen zweistufig aufgeladenen Cursor (TST) mit 500kW Nennleistung. Bei 
der adaptierten TC2-Baugruppe wird die Auslegung der Turbolader von der Basis 
auf das TC2-Konzept übertragen. Das Übersetzungsverhältnis der mechanischen 
Kopplung zwischen Nutzturbine und angetriebenem Niederdruckverdichter ist 
symmetrisch ausgelegt. Die optimierte Auslegung des zweistufigen TC2 ist 
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gekennzeichnet durch die in Gleichung (64) - (65) definierten Verhältnisse der 
Laufraddurchmesser. Durch die Einführung einer kleinen Hochdruckturbinenstufe 
mit Bypass, und einer reduzierten Übersetzung des mechanisch gekoppelten 
Niederdruckverdichters, werden der Durchsatz und die Leistungsverteilung der 
beiden Turboladerstufen optimal für das zweistufige Verbundverfahren angepasst. 
Die Auslegungskriterien des leistungsverzweigten iTC folgen im weiteren Verlauf. 
 
  
  
Abbildung 83: Leistungsverzweigte Verbundverfahren 
Die Ergebnisse der durchgeführten Untersuchung sind in Abbildung 84 dargestellt. 
Es zeigt sich, dass bei der Adaption des TC2 trotz Rekuperation die anfallenden 
Verluste im Ladungswechsel nicht kompensiert werden können und der 
spezifische Kraftstoffverbrauch im Vergleich zur zweistufigen Aufladung ohne 
Rekuperation erhöht wird. Die optimierte Auslegungsvariante ermöglicht eine 
durchgängige Effizienzsteigerung des simulierten Nutzfahrzeugmotors. Anhand 
der erarbeiteten Durchmesserverhältnisse der Strömungsmaschinenlaufräder und 
der definierten Arbeitsteilung von freilaufender Hochdruckstufe und gekoppeltem 
Niederdruckturbolader konnte die Energierückgewinnung des Turbocompound um 
7.5kW angehoben, und die Ladungswechselverluste auf ein akzeptables Niveau 
reduziert werden. Der spezifische Dieselverbrauch reduzierte sich um 3 - 6g/kWh. 
Invertierter Turbocompound iTC 
Zweistufige Aufladung  TST 
Zweistufiges Verbundverfahren TC
2
 optimiert 
Zweistufiges Verbundverfahren TC
2
 adaptiert 
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Abbildung 84: Optimierte Auslegung des Verbundverfahren TC2 
Die Anforderungen der untersuchten TC2-Systeme an die Strömungsmaschinen 
ist in Abbildung 85 visualisiert. Im Vergleich zum adaptierten TC2, kann durch die 
Arbeitsverlagerung des optimierten Konzeptes ein hohes Wirkungsgradniveau in 
den gezeigten Verdichterkennfeldern umgesetzt werden. Die betriebsbedingte 
Absenkung des Luftmassenstroms erhöht die Abgastemperatur, und steigert somit 
die Rekuperation der Nutzturbine. Ein spezifisch optimiertes Turboladermatching 
und die Anpassung der Methodik zur Auslegung der Nutzturbinen sind notwendig, 
um das vorgestellte TC2-Verbundverfahren ökonomisch betreiben zu können. 
 
 
Abbildung 85: Matching des leistungsverzweigten Aufladekonzeptes TC2 
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Bei der Entwicklung des iTC Verbundverfahrens wurde eine Auslegung definiert, 
welche eine Effizienzsteigerung bei den untersuchten Nutzfahrzeuganwendungen 
ermöglichte. Hierzu waren eine patentierte Adaption der Turboladerauslegung und 
die betriebspunktbedingte Steuerung des schaltbaren Verdichters notwendig. 
Abbildung 86 visualisiert die erarbeiteten Ergebnisse der Systemoptimierung. Die 
dargestellten Betriebspunkte des Hochleistungsdieselmotors variieren in Last- und 
Drehzahlanforderung und decken den gesamten Betriebsbereich der relevanten 
Fahrzeuge und Maschinen ab. Der berechnete Durchsatz wird in den dargestellten 
Kennfeldern der verwendeten Strömungsmaschinen aufgezeigt und farblich nach 
Baugruppen geordnet. Die Grafik verdeutlicht, dass der Ladedruck zu 80% über 
den Turbolader bereitgestellt wird. Der Hochdruckverdichter kommt mit einer 
maximalen Betriebsleistung von 20kW unterstützend zum Einsatz. Dies gestattet 
die Energierückgewinnung anzuheben, ohne das 700°C Abgastemperaturlimit zu 
überschreiten. Weitere Vorteile der erarbeiteten Auslegung des thermischen 
Verbundverfahrens iTC sind, eine gesteigerte Systemdynamik und die um 12.5% 
erhöhte Leistungsdichte des betrachteten Nutzfahrzeugdieselmotors. 
 
  
Abbildung 86: Matching des zweistufigen Turbocompoundsystems iTC 
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6.2.4 Einstufige versus zweistufige Turbocompoundkonzepte 
 
Nach Erarbeitung von dimensionslosen Leistungsparametern, einer optimierten 
Auslegungsmethodik und der Definition von Parametereinflüssen der betrachteten 
Verbundverfahren, werden abschließend die technischen Anforderungen einer 
effizienten mehrstufigen Turboaufladung und die Möglichkeiten im Bereich der 
Leistungsdichte von Turbocompoundsystemen betrachtet. Für die Beurteilung der 
Leistungsfähigkeit der Aufladung ist die Ladungswechselarbeit ein elementarer 
Indikator, welcher dimensionslos über den Energieaufwand des Ladungswechsels 
definiert wird, siehe Gleichung (66). Verfügt das zu untersuchende Aufladesystem 
über eine Rekuperationseinheit, muss der Leistungsquotient aus Gleichung (67) 
berechnet werden, da nun ein Teil der geforderten Ladungswechselarbeit durch 
die abgegebene Leistung der Nutzturbine kompensiert wird. Für die Berechnung 
des Energieaufwandes von Verbundverfahren ist Gleichung (68) anzuwenden. Der 
dimensionslose Ansatz über den Energieaufwand zeigt bezüglich beider 
Szenarien eine direkte Korrelation zwischen prozentualer Anhebung oder 
Absenkung des Kraftstoffverbrauches von aufgeladenen Verbrennungsmotoren.  
 
                              
                    
         
  (  ) 
 
                               
             
      
  (  ) 
 
                                   (  )   (  ) 
 
In einer ersten Untersuchung wird anhand des definierten Energieaufwandes des 
Ladungswechsels der Unterschied zwischen ein- und zweistufiger Turboaufladung 
ohne Rekuperation erarbeitet. Die Randbedingung der hierzu durchgeführten 
Systemsimulation ist ein konstantes Verbrennungsluftverhältnis von 1.8, welches 
über die Variation des Ladedruckes bei unterschiedlichen Lastanforderungen 
realisiert wurde. In der betrachteten Berechnung sind Druckverluste von indirekter 
Ladeluftkühlung und Abgasnachbehandlung berücksichtigt. Die Basis für die 
generierten Motordaten bildet ein Cursor mit einer Tier 4-Verbrennung, welche im 
(66)  
(67)  
(68)  
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Bestpunkt einen Kraftstoffverbrauch von 190g/kWh mit einem Rohstickoxidniveau 
von 8g/kWh aufweist. Das System wird ohne Abgasrückführung betrieben. Bei der 
zweistufigen Aufladung kommt eine Zwischenkühlung der Ladeluft zum Einsatz. 
Abbildung 87 zeigt die Ergebnisse der simulierten Mitteldruckvariation bei einer 
Motordrehzahl von 1400rpm und visualisiert die Betriebscharakteristik der 
untersuchten Turboaufladung. Die grüne Linie im Schaubild definiert den BSFC 
neutralen Bereich des Dieselmotors. Anhand des definierten Energieaufwandes 
lassen sich die effizienten Arbeitsbereiche von ein- und zweistufiger Aufladung 
einem eindeutigen Mitteldruckbereich zuordnen. Im Bereich von 0 - 15bar BMEP 
ist die einstufige Aufladung der zweistufigen bezüglich Effizienz überlegen. Dies ist 
auf die zusätzlichen Druckverluste der zweistufigen Aufladung und den Betrieb in 
schlechten Kennfeldbereichen zurückzuführen. Bei steigernder Last kann dies 
durch die abgestimmte Arbeitsteilung der beiden Stufen und den damit reduzierten 
Abgasgegendruck kompensiert werden. Im Bereich von 20 - 25bar können beide 
Systeme betrieben werden. Ab 25bar Mitteldruck sind zweistufige Aufladesysteme 
einzusetzen, da diese bis > 55bar BMEP ein positives Spülgefälle ermöglichen. 
Die Leistungsdichte der zweistufigen Aufladung ist bei modernen Dieselmotoren 
durch einen maximalen Spitzenzylinderdruck von 240bar und ein konstruktives 
Verdichtungsverhältnis von mindestens 12.5 technisch begrenzt.  
 
 
Abbildung 87: Motorleistungsdichte versus Aufladesystemeffizienz 
Hochleistungsdieselmotoren der Motorbaureihe Cursor erreichen im Rennsport 
und in Rallyeanwendungen effektive Mitteldrücke bis 60bar. Konventionelle 
Hochlastkonzepte im Dieselmotorenbereich werden mit 30 - 35bar betrieben. Für 
die optimierte Auslegung von Verbundverfahren kann  festgehalten werden, dass 
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bei Motoren mit einem Mitteldruck von > 25bar eine zweistufige Aufladung 
erforderlich ist, um einen idealen Systemwirkungsgrad zu generieren. In einem 
weiteren Schritt gilt es nun zu untersuchen, ob die in der Simulation gewählte 
symmetrische Arbeitsaufteilung zwischen den beiden in Reihe angeordneten 
Turboladern die effizienteste Variante darstellt. Hierzu wurde der Betriebspunkt 
des betrachteten Cursor 13 auf 500kW mit 1900rpm fixiert. Eine Änderung der 
Arbeitsaufteilung von Hoch- und Niederdruckstufe der Aufladung konnte durch 
eine Massenstromskalierung der Turbinen realisiert werden. Dies gestattete es, 
den optimalen Betriebspunkt der seriellen zweistufigen Aufladung zu ermitteln und 
über die in Abbildung 88 gezeigte Arbeitsaufteilung festzulegen. Als Ergebnis kann 
fixiert werden, dass ein Leistungsquotient um 0.5 die effektivste Variante darstellt.  
 
 
Abbildung 88: Optimierung der Arbeitsaufteilung von Turboladern 
Ein weiterer positiver Effekt der symmetrischen Leistungsaufteilung zweistufiger 
Systeme ist die maximal mögliche Absenkung der Turboladerdrehzahl. Im 
Höhenbetrieb, wo die Aufladung die sinkende Dichte der Luft durch die Erhöhung 
der Drehzahl kompensiert, kann die maximale Motorleistung beim Höhenanstieg 
länger vorgehalten werden, ohne die zulässige Drehzahl der Turbolader zu 
überschreiten. Als Faustregel wird pro 1000m Höhenreserve die applizierte 
Drehzahl des Turboladers um 6 - 8% reduziert. Bei einer zweistufigen Aufladung 
mit symmetrischer Arbeitsteilung beträgt die Höhenreserve 25%.  
Die aufgeführten Ergebnisse im Themenbereich der Systemeffizienz versus 
Leistungsdichte und Arbeitsaufteilung mehrstufiger Aufladung zeigen das Potential 
zweistufiger Turboaufladung bei dieselmotorischen Hochlastkonzepten. Um die 
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Vorteile der mehrstufigen Aufladung bei Turbocompoundsystemen aufzuzeigen, 
wird anhand von zwei charakteristischen Motorbetriebspunkten ein Trade-Off 
bezüglich effektivem Kraftstoffverbrauch und Rekuperationsleistung durchgeführt. 
Die Leistungsdichte des zweistufigen Verbundverfahrens konnte im Vergleich zum 
einstufigen Turbocompoundkonzept um 20% erhöht werden. Als Basis für die 
Systemsimulation diente ein Cursor 13 VTG 430kW Euro VI ohne Rekuperation. 
Das Verbrennungsluftverhältnis und die Restgasmenge im Zylinder wurden über 
den gesamten Variationsbereich der Turbocompoundleistung konstant gehalten. 
Dies eliminiert wechselseitige Effekte bezüglich der Verbrennung und schafft eine 
Vergleichbarkeit der Ergebnisse. Der Wirkungsgrad der verwendeten Turbolader 
beträgt 58% und wurde über den gesamten Variationsbereich der Rekuperation 
fixiert. Die Effizienz des simulierten Turbocompoundsystems, welche sich aus den 
Einzelwirkungsgraden von Nutzturbine, Getriebe und hydrodynamischer Kupplung 
zusammensetzt, liegt in der Simulation bei 75%. Auch dieser Parameter ist für die 
durchgeführte Analyse als konstanter Wert hinterlegt. Abbildung 89 zeigt die 
erarbeiteten Ergebnisse des definierten On-Road Betriebspunktes. 
 
 
 
Abbildung 89: Einstufige versus zweistufige TC-Aufladung On-Road 
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Wie bereits beim untersuchten seriellen zweistufigen Turboladersystem ohne 
Rekuperation, zeigt sich auch beim zweistufig aufgeladenen Verbundverfahren 
eine reduzierte Ladungswechselarbeit. Dies ist durch zwei Effekte zu erklären. 
Zum Einen wird der isentrope Verdichterwirkungsgrad durch die eingesetzte 
Zwischenkühlung im Vergleich zur einstufigen Aufladung angehoben. Der zweite 
Faktor ist der bezüglich Arbeitsteilung gesteigerte Gesamtwirkungsgrad der 
Aufladung, da Verdichter und Turbine somit in Kennfeldbereichen mit hohen 
Wirkungsgraden betrieben werden können. Die reduzierte Ladungswechselarbeit 
ermöglicht es, die Rekuperationsleistung beim zweistufigen Turbocompound um 
20 - 30% anzuheben und gleichzeitig den BSFC 4 - 8g/kWh zu senken. Dieses 
Resultat kann auch für den untersuchten Off-Road Betriebspunkt bestätigt 
werden, siehe Abbildung 90. In der theoretischen Betrachtung wurde die maximale 
Abgastemperatur vor Turbolader und das limitierende Druckverhältnis über die 
Ventile gewählt, um die technische Grenze der Rekuperation zu visualisieren. Das 
analysierte und berechnete Betriebsoptimum von Turbocompoundmotoren liegt für 
beide Betriebspunkte im Bereich der maximalen Abgastemperatur. 
 
 
 
Abbildung 90: Einstufige versus zweistufige TC-Aufladung Off-Road 
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Nach grundlegender theoretischer Untersuchung der zweistufigen Aufladung im 
Hinblick auf Systemeffizienz und Leistungsdichte des Motors wird abschliessend 
ein Konzeptvergleich vorgestellt, der Auslegungsszenarien von Aufladesystemen 
simuliert. Das verwendete Turboladermatching berücksichtigt die Anforderungen 
im gefeuerten, gebremsten und transienten Betrieb.  
Die Simulation zeigt einen Lastschnitt bei konstanter Motordrehzahl mit 1400rpm 
und Variation der spezifischen Ladedruckanforderung. Betrachtet werden sowohl 
ein- und zweistufige Konzepte mit und ohne Rekuperation, siehe Abbildung 91.  
 
 
 
 
Abbildung 91: Leistungsdichte und Bauteilschutz  
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Die zweistufig aufgeladenen Systeme weisen das höchste Potential bezüglich der 
Realisierung eines BMEP bis 34bar auf, ohne die maximale Abgastemperatur vor 
Turbolader und vor Oxidationskatalysator zu überschreiten. Des Weiteren wird das 
Drehzahllimit der Laufräder eingehalten. Die untersuchten Aufladekonzepte ohne 
Turbocompound sind charakterisiert durch einen effizienten Ladungswechsel, was 
auf den systembedingt reduzierten Abgasgegendruck der Aufladung durch VTG 
und TST zurückzuführen ist. Da Verbundverfahren durch den Betrieb der 
Nutzturbine einen hohen Abgasgegendruck aufweisen, sinkt der volumetrische 
Wirkungsgrad. Dies führt zu steigenden Abgastemperaturen, was eine hohe 
Energieausbeute des thermischen Verbundverfahrens ermöglicht. Ein effizienter 
Turbocompound wird daher nahe der Grenztemperatur betrieben.  
Die Aussage, dass mit einem Turbocompoundsystem zusätzliche Motorleistung 
generiert werden kann, ist unter Betrachtung der limitierenden Randbedingungen 
bei Hochlastkonzepten nicht korrekt. Bei einer definierten Abgastemperaturgrenze 
von 725°C ist die Maximalleistung bei Verbundverfahren um 5%, im Vergleich zu 
Systemen ohne Nutzturbine, reduziert. Konventionelle Aufladesysteme sind 
bezüglich maximaler Leistungsdichte im Vorteil. Dies zeigt sich, wenn man den 
mitteldruckbezogenen Temperaturverlauf des Abgases von VTG und TC oder TST 
und TSTC betrachtet.  
Ein zusätzliches Limit ist die mit 550°C begrenzte Eintrittstemperatur des DOC. 
Durch die zusätzlichen Turbinenstufen der betrachteten Verbundverfahren kann 
die Abgastemperatur vor der Abgasnachbehandlung um 50°C je Turbine gesenkt 
werden. Das Temperaturlimit betrifft daher einstufig aufgeladene Systeme. Bei 
niedrigen Motorlasten muss die Abgastemperatur für eine hohe Effizienz der 
Abgasnachbehandlung auf Temperaturen > 350°C gehalten werden. Sinkt die 
Temperatur weiter ab, muss durch eine Abgasklappe, welche den Gegendruck 
erhöht, eine Temperaturanhebung erzeugt werden. Der Kraftstoffverbrauch wird 
hierdurch jedoch negativ beeinflusst. Vorteil der Turbocompoundsysteme, durch 
das Schleppen der Nutzturbine im Niedriglastbereich, bleibt die Temperatur hoch 
und der Einsatz einer Abgasklappe entfällt. 
Das Aktivieren des Hochdruckverdichters beim iTC, sowie den Schaltpunkt des 
Turbocompoundturboladers des TC2-Verbundvefahrens, ist im gezeigten Verlauf 
des volumetrischen Wirkungsgrades sichtbar. So sinkt die effektive Effizienz des 
Versuchsresultate und Simulationsergebnisse 
112 
 
Ladungswechsels beim Zuschalten des TC2 ab 16bar BMEP, wohingegen beim 
iTC ab 12bar Mitteldruck ein Anstieg zu verzeichnen ist. Die erzielbare maximale 
Motorleistung ist durch die Absenkung der Abgastemperatur bei hohen Lasten 
beim iTC höher als beim TC2, da durch die mechanische Kopplung des TC2 der 
Gegendruck und somit die Temperatur des Abgases im Bereich hoher 
Mitteldrücke ansteigt. Ein weiteres Indiz für die Aktivierung des Turbocompound 
beim TC2 ist der spezifische Kraftstoffverbrauch. Der Übergang zwischen den 
gezeigten Niveaus definiert den Schaltpunkt und zeigt zugleich das Potential der 
Verbrauchseinsparung im Verbundbetrieb. Dieser BSFC-Effekt ist beim iTC nicht 
zu finden, da der Hochdruckverdichter erst bei hohen Lasten zugeschaltet wird 
und die permanent gekoppelte Nutzturbine in diesen Betriebspunkten schon 
ausreichend Leistung für dessen Antrieb zur Verfügung stellt. 
Der Systemvergleich kann in drei Bereiche bezüglich BSFC unterteilt werden. Im 
Ersten sind VTG und TST, welche im Sektor < 8bar einen Wirkungsgradvorteil 
gegenüber den Verbundverfahren aufweisen. Im Lastbereich über 25bar zeigt sich 
die zweistufige der einstufigen Aufladung in punkto Leistungsdichte und Effizienz 
überlegen. Die beiden gezeigten Systeme bilden die Basis für die folgende 
Einstufung des auf die Leistung bezogenen Energieverbrauches. Der zweite 
Bereich markiert den Kraftstoffverbrauch von TC, iTC und gekoppeltem TC2. Die 
Turbocompoundmotoren TC und iTC reduzieren den BSFC um 4g/kWh. Dies 
gelingt über einen Mitteldruckbereich von 10 - 30bar. Das ermöglicht die Systeme 
bei differenzierten Lastanforderungen kostenoptimal einzusetzen. Beim TC2 
können 3g/kWh Dieselkraftstoff eingespart werden. Dies gelingt jedoch nur in 
Lastbereichen > 16bar BMEP wo das System als Verbundverfahren betrieben 
wird. Im dritten Bereich ist der spezifische Kraftstoffverbrauch des zweistufigen 
Turbocompound mit drei Turbinenstufen dargestellt. Der TSTC ermöglicht in 
einem Mitteldruckgebiet > 25bar eine Verbrauchseinsparung von bis zu 8g/kWh, 
ohne eine Randbedingung des Systems zu überschreiten. Die Vorteile gegenüber 
TC und iTC ergeben sich lastabhängig für Mitteldrücke > 16bar. 
Als Ergebnis der Untersuchung kann festgehalten werden, dass die technische 
Kombination von modernen dieselmotorischen Hochlastkonzepten und zweistufig 
aufgeladenen Turbocompoundanlagen eine interessante Option darstellt. Um die 
Wirtschaftlichkeit zu prüfen, müssen jedoch die Lastzyklen betrachtet werden. 
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6.3 Stationäre Untersuchung von zweistufigen Verbundverfahren 
 
Die durchgeführten Untersuchungen zeigen das Potential der Verbundverfahren 
zur Effizienzsteigerung bei dieselmotorischen Hochlastkonzepten. Um das 
Betriebsverhalten der Verbundverfahren für differenzierte Fahr- und Arbeitsprofile 
einordnen zu können, wurde in einer Grundlagenuntersuchung der gesamte 
Kennfeld- und Betriebsbereich von Verbrennungsmotoren betrachtet. Als Indikator 
für die Effizienz wird der spezifische Kraftstoffverbrauch gewählt. Die stationären 
Betrachtungen ermöglichen die skizzierten Turbocompoundkonzepte hinsichtlich 
ihres optimalen Einsatzbereiches für unterschiedliche Applikationen einzuordnen 
und Betriebsstrategien der Aufladung festzulegen. 
Als Basis für die Bewertung der Turbocompoundeffizienz wird ein einstufig 
aufgeladener Cursor 13 VTG 430kW Euro VI verwendet, welcher in der Simulation 
nachgebildet ist. Das Modell konnte anhand von Messdaten kalibriert und validiert 
werden. Für die virtuelle Untersuchung wurde das Simulationsmodell um eine ein- 
und zweistufige Turbocompoundvariante ergänzt. Die Motorsysteme konnten 
anhand der vorgestellten Auslegungsmethodik aufgebaut und mit identischem 
Stickoxidniveau betrieben werden. Das Resultat der virtuellen Betrachtung ist in 
Abbildung 92 und  Abbildung 93 durch BSFC-Differenzkennfelder visualisiert.  
 
  
Abbildung 92: BSFC-Unterschied VTG versus Turbocompound TC 
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Im Vergleich zur Variante ohne Rekuperation, zeigen Turbocompoundkonzepte 
bei hohen Mitteldrücken und Leistungen eine deutliche Absenkung des BSFC, 
welche im Nennleistungspunkt 3 - 5% betragen kann. Bei niedriger Motorlast und 
hoher Drehzahl kommt es durch den Einsatz von thermischen Verbundverfahren 
zu systembedingten Verlusten, im Vergleich zur Aufladung mit VTG. Bei 4bar 
effektivem Mitteldruck und 2100rpm Motordrehzahl betragen die Verluste der 
gezeigten Auslegungen 7 - 10%. Steigt die Motorlast über 10bar BMEP, ist auch 
bei hohen Drehzahlen eine Reduktion des BSFC mit Verbundverfahren möglich. 
 
 
Abbildung 93: BSFC-Unterschied VTG versus Turbocompound TSTC 
Die Steigerung der Effizienz bei Turbocompoundmotoren ist der thermischen 
Energierückgewinnung durch eine Abgasnutzturbine gutzuschreiben, was in den 
vorangehenden Kapiteln bereits ausführlich beschrieben wurde. Charakteristisch 
für die Verbundverfahren sind die auftretenden Verluste im Teillastbereich, deren 
Entstehung im Folgenden detailliert hergeleitet wird. 
Die Schnelllaufzahl der Nutzturbine steigt bei geringem Massendurchsatz und 
reduzierter Abgastemperatur auf Werte > 1. Ein Wirkungsgradeinbruch der 
Strömungsmaschine auf Werte unter 30% ist die Folge. Wie bereits für die 
Auslegung definiert, muss der Turbocompoundsystemwirkungsgrad über 67.5% 
liegen, damit ein Kraftstoffverbrauchsvorteil generiert werden kann. Im Bereich 
von Motorlasten < 25% wird die Effizienzgrenze unterschritten und die Nutzturbine 
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verursacht eine erhöhte Ladungswechselarbeit, welche durch die Rekuperation in 
den betrachteten Teillastpunkten des Verbrennungsmotors nicht kompensiert 
werden kann. Eine weitere Verlustquelle sind Lager- und Getriebeverluste, sowie 
die Ölpanschverluste des Zahnkranzes der hydrodynamischen Kupplung. Auch 
der gestiegene Ölbedarf des Turbocompound wirkt sich nachteilig auf die Effizienz 
des Motors aus, da die Leistung der Ölpumpe angehoben werden muss. Die 
aufgeführten Wirkungsgradeinbußen zeigen eine lineare Drehzahlabhängigkeit, 
und lassen sich im Differenzkennfeld eindeutig der roten Zone zuweisen. Ebenfalls 
nachteilig ist der hydrodynamische Schlupf der eingesetzten Strömungskupplung. 
Dieser liegt zwischen 0.2 - 2.5% und zeigt im Vergleich zur Reibleistung einen 
atypischen Verlauf. Bei niedrigen Drehzahlen und hohen Drehmomenten tritt 
funktionsbedingt der maximale Kupplungsschlupf auf. Bei einer Auslegung mit 
leistungsoptimierter hydrodynamischer Kupplung, sind deren Effekte in Bezug auf 
die Systemeffizienz und die Auswirkung auf den Kraftstoffverbrauch gering.  
Die definierten Verluste des Turbocompound konnten eindeutig den dargestellten 
Kennfeldbereichen zugewiesen werden. Das Defizit bei niedrigen Lasten kann für 
die Abgastemperaturregelung der Abgasnachbehandlung genutzt werden. Im 
Allgemeinen gilt es jedoch, diese Verluste zu reduzieren. Eine Möglichkeit wäre 
die Abschaltung des Verbundsystems im Teillastbereich. Dies könnte durch einen 
Nutzturbinenbypass realisiert werden. Nachteil hierbei sind die hohen Kosten, der 
benötigte Bauraum und die auftretende Leckage der integrierten Bypassklappe. 
Eine Alternative hierzu ist der Einsatz der untersuchten Verbundverfahren iTC und 
TC2. Beim iTC kann die Nutzturbine mechanisch nicht entkoppelt werden, jedoch 
ermöglicht das Abschalten des Hochdruckverdichters eine Temperaturanhebung 
im Teillastbereich, welche die Schnelllaufzahl der Nutzturbine reduziert und somit 
deren Wirkungsgrad anhebt. Die maximale BSFC-Absenkung im Teillastbereich ist 
mit 1% marginal. Das TC2-Konzept kann mittels mechanischer Entkopplung des 
Turbocompoundturboladers den spezifischen Kraftstoffverbrauch bei tiefen Lasten 
um bis zu 15% senken. Dies zeigt, dass die im Vergleich zur zweistufigen 
Aufladung ohne Rekuperation erzeugten Verluste von Verbundverfahren durch 
eine Entkopplung kompensiert werden können, siehe Abbildung 94. Bei der 
Turbolader- und Nutzturbinenauslegung, sowie der Entkopplungsstrategie muss 
eindringlich darauf geachtet werden, dass es zu keiner Überdrehzahl der 
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Strömungsmaschinen kommt, da der reduzierte Gegendruck zu einer Anhebung 
des Expansionsverhältnisses der vorgeschalteten Turbinenstufen führt. Es bleibt 
festzuhalten, dass ein schaltbares Element zur mechanischen Entkopplung des 
Compound eine technische Option zur Reduktion der Teillastverluste darstellt. 
 
 
Abbildung 94: BSFC Systemvergleich 10%, 25%, 50%, 75% und 100% Last 
Abschliessend folgt die finale Betrachtung der vier definierten Lastkollektive, 
welche anhand von stationären Kraftstoffverbrauchswerten parametriert wurden. 
Die einzelnen Punkte wurden mittels zugehöriger Motorleistung gewichtet. Als 
Ergebnis wird in Abbildung 95 der ermittelte spezifische Zyklusverbrauch von 
sechs differenzierten Aufladekonzepten aufgezeigt. Die Vergleichsbasis bildet bei 
jedem Lastkollektiv eine Turboaufladung ohne Energierekuperation. Als Plattform 
für die Datenerhebung diente der Cursor 13 mit 430kW für On-Road und 500kW 
für Off-Road Anwendungen. Die gezeigten Resultate der einstufig und zweistufig 
aufgeladenen Basisvariante konnten durch Prüfstandsmessungen validiert 
werden. Die jeweils als erstes aufgeführte Variante ist das in Serie produzierte 
Aufladesystem mit der höchsten Leistungsdichte der betrachteten Applikation. 
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Abbildung 95: BSFC ermittelt in 4 Lastzyklen differenzierter Applikationen 
Die Auswertung der Lastkollektive bestätigt die bisherigen Ergebnisse der 
durchgeführten Untersuchungen betreffend der Systemeffizienz von Motoren mit 
Turbocompoundanlagen. Bezogen auf eine reale Anwendung kann durch den 
Einsatz von Verbundverfahren der mittlere effektive Kraftstoffverbrauch des Zyklus 
um 0.5 - 3.5% reduziert werden. Das Konzept mit drei Turbinenstufen zeigt 
durchweg die besten Resultate. Dieser Trend kann sowohl für die Kollektive mit 
hohem Volllastanteil, als auch für Zyklen mit Lastanforderung im Teillastbereich 
bestätigt werden. Entgegen der vorherrschenden Anschauung der Hersteller von 
Hochleistungsdieselmotoren, ist der Einsatz von hocheffizienten Verbundverfahren 
auch für Anwendungen mit reduzierter Zyklusleistung geeignet. Dies wird final 
durch die in Abbildung 96 dargestellten BSFC-Isolinien nachgewiesen. Im 
Vergleich zu einem einstufigen Aufladesystem mit VTG sind die spezifischen 
Kraftstoffverbrauchsmuscheln ≤ 190g/kWh eines TSTC-Turbocompoundsystems 
dargestellt. Während das Optimum des VTG-Systems bei 20bar Mitteldruck und 
1300rpm Motordrehzahl lokal begrenzt ist, zeigt der Verlauf der Isolinien des 
zweistufigen Turbocompound eine grosse Spreizung bezüglich Last und Drehzahl 
Versuchsresultate und Simulationsergebnisse 
118 
 
im untersuchten Kennfeldbereich. Der Bestpunkt von 178g/kWh BSFC ist beim 
thermischen Verbundverfahren im Mitteldruckbereich von 20 - 26bar angesiedelt. 
Spezifische Kraftstoffverbräuche von 190g/kWh sind in Teillastbereichen bis 
12.5bar effektivem Mitteldruck möglich. Das Motorsystem mit VTG zeigt in diesem 
Mitteldruckbereich keine Verbrauchsvorteile im Vergleich zum Turbocompound. 
Es bleibt festzuhalten, dass Verbundverfahren bei Hochlastkonzepten eine Option 
zur Senkung der Betriebskosten in einem breiten Anwendungsbereich darstellen. 
 
 
Abbildung 96: Kennfeldbereich mit ≤ 190g/kWh BSFC für VTG und TSTC 
6.4 Transientverhalten und Elastizität von Turbocompoundaggregaten 
 
Ein moderner Hochleistungsdieselmotor zeichnet sich durch hohe Effizienz und 
geringe Schadstoffemissionen, bei gleichzeitig niedrigen Betriebskosten aus. Für 
den Betrieb im Fahrzeug ist das Transientverhalten ein weiteres Kriterium. Hierbei 
wird bei Lastaufschaltung ein zeitnahes Ansprechverhalten gefordert. Man 
bezeichnet dies auch als Agilität oder Motorelastizität. Verbrennungsmotoren die 
eine hohe Systemdynamik aufweisen, erreichen im Transportgewerbe eine 
erhöhte Durchschnittsgeschwindigkeit und steigern im Anwendungsbereich der 
mobilen Arbeitsmaschine die Zyklusleistung, was eine Anhebung der Schlagkraft16 
bewirkt. Die Forderung nach Motorsystemen mit hoher Agilität ist im untersuchten 
Nutzfahrzeugsegment berechtigt und verlangt daher Aufladekonzepte mit einem 
schnellen Ladedruckaufbau. Dies hilft bei transienten Lastanforderungen die 
Entstehung von Ruß zu reduzieren und senkt somit die Partikelfilterbeladung. Es 
                                            
16
 Als Schlagkraft wird die Ernte- oder Flächenleistung einer Maschine bezeichnet, welche über 
den Durchsatz oder die bearbeitete Fläche definiert ist. Die Schlagkraft wird in t/h oder ha/h 
angegeben und ist ein wichtiger Faktor für die betriebswirtschaftliche Bewertung von Maschinen. 
Turbocompound VTG-Aufladung 
Versuchsresultate und Simulationsergebnisse 
119 
 
galt daher zu evaluieren, welche Vorteile die Verbundverfahren iTC und TC2 mit 
mechanisch gekoppeltem Verdichter im Vergleich zu herkömmlich aufgeladenen 
Turbocompoundanlagen erzielen. Hierzu konnten unter identischen Bedingungen 
an einem Cursor 13 Versuchsmotor mit 430kW transiente Lastsprünge an einer 
einstufigen Turbocompoundanlage und dem TC2-Verbundverfahren durchgeführt 
werden. Um einen aussagekräftigen Vergleich zu generieren, wurde der Motor auf 
gleiche Abgas-, Wasser und Öltemperaturen vor dem Lastsprung konditioniert. 
Des Weiteren ist der verwendete Datensatz identisch. Die Parametrierung der 
Verbrennung und das Rauchkennfeld sind somit in beiden Fällen identisch. Bei 
einer konstanten Motordrehzahl von 1000rpm wurde ausgehend von 200Nm 
Drehmoment die Lastanforderung auf 100% erhöht. Beide Systeme zeigen nach 
0.2s ein sogenanntes Saugmoment des Motors von 1000Nm. Das Zuschalten der 
hydrodynamischen Kupplung beim TC2 erfolgt mit einem Verzug von 0.25 - 0.35 
Sekunden. Der Effekt der Massenträgheit beim Hochfahren von Kupplung, 
Getriebe und gekoppelter Strömungsmaschine wird durch das Plateau mit 
Wendepunkt im Drehmomentenanstieg visualisiert. Betrachtet man den weiteren 
Verlauf des Drehmomentes, so zeigt sich beim TC2 ein deutlich steilerer Gradient 
in der transienten Lastannahme als beim TC, siehe Abbildung 97. Das System mit 
mechanisch gekoppeltem Turbolader erreicht die geforderten 1900Nm der 
Lastaufschaltung 2.3 Sekunden vor dem konventionellen Turbocompound TC.  
 
 
Abbildung 97: Vergleich Transiente Lastaufschaltung TC und TC2 
Die mechanische Kopplung des Turboladers oder ein mechanisch angetriebener 
Hochdruckverdichter ermöglicht eine schnelle Lastannahme, unabhängig von 
Abgasenthalpieangebot oder der Massenträgheit der Aufladung und bietet die 
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Möglichkeit, die Agilität von Turbocompoundkonzepten zu steigern. Um die 
gezeigten transienten Effekte im realen Motorbetrieb zu quantifizieren, wurden die 
transienten Lastzyklen WHTC und NRTC herangezogen. Diese sollen zeigen, ob 
im dynamischen Zyklus eine Effizienzsteigerung darstellbar ist. Untersucht wurden 
die einstufigen Aufladekonzepte VTG und TC, sowie die zweistufig aufgeladenen 
Varianten TST und TC2, siehe Abbildung 98. Dargestellt sind die erarbeiteten 
Resultate der stationären Zyklusgewichtung und der transienten Motorsimulation.  
 
 
 
Abbildung 98: Stationär versus Transient als Vergleich im Verbrauchszyklus 
Der Unterschied bei den einstufigen Varianten ist im Promillebereich und somit 
vernachlässigbar. Dies kann durch die Verwendung einer kleinen zweiflutigen 
Hochdruckturbine beim Turbocompound erklärt werden, da diese eine äquivalente 
Systemdynamik wie die VTG-Turbine erzielt. Bei den zweistufigen Systemen zeigt 
sich sowohl im Stationären, als auch im Transienten eine Reduktion des 
Kraftstoffverbrauches um 0.5% zugunsten des TC2-Konzeptes. Es stellt sich nun 
die Frage, warum die BSFC-Senkung im transienten Zyklus nicht deutlicher 
ausfällt. Dies ist auf die zeitgekoppelte Lastanforderung des WHTC und NRTC 
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zurückzuführen. Erreicht ein Motorkonzept die geforderte Last nicht, kann dies 
durch den Abgleich der geforderten Drehmomentspitzen oder durch die integrierte 
Zyklusleistung nachgewiesen werden, welche bei einer konsistenten transienten 
Messung nicht mehr als 1% von der geforderten Zyklusleistung abweichen sollte. 
Bei transienten Lastaufschaltungen muss daher bei einem direkten Vergleich des 
mittleren BSFC auch die integrierte Zyklusleistung berücksichtigt werden. Die 
durchgeführte Untersuchung zeigt, dass die zweistufig serielle Aufladung ohne 
Rekuperation neben den um 0.6% erhöhten spezifischen Kraftstoffverbrauch auch 
eine um 1% reduzierte Zyklusleistung im Vergleich zum TC2-Verbundverfahren 
aufzeigt. Das vorgestellte Verfahren ist daher nicht geeignet um eine eindeutige 
Bemessung der Systemeffizienz bei transient Lastaufschaltungen durchzuführen.  
Um diese Problematik zu umgehen, wurde ein neuer Lösungsansatz konzipiert. 
Für die transiente Lastaufschaltung konnte eine fixe Motordrehzahl definiert 
werden. Der Lastsprung erfolgt bei konditionierten Temperaturen des Motors und 
beginnt bei 2bar Mitteldruck. Die transiente Lastaufschaltung wurde durchgeführt, 
bis das geforderte Drehmoment am Prüfstand zur Verfügung stand, ähnlich einer 
Geschwindigkeitsanforderung am Fahrzeug. Im Vergleich zu einem transienten 
Zyklus ist die Lastanforderung nicht an eine fixe Zeit gekoppelt. Abbildung 99 zeigt 
hierzu die experimentellen Untersuchungen an sechs Aufladekonzepten.  
 
 
Abbildung 99: Effizienzvergleich von Aufladesystemen bezüglich Agilität 
Der gezeigte mittlere spezifische Kraftstoffverbrauch verfälscht die Aussage über 
die dynamische Leistungsfähigkeit und Effizienz eines Systems, da mit diesem 
Kennwert die effektive Zeit für den Lastsprung nicht berücksichtigt wird. Bezieht 
man die Auswertung auf die transient verbrauchte Kraftstoffmenge, die für eine 
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definierte Lastanforderung benötigt wird, kann eine grundlegende Aussage über 
die Agilität eines Motorsystems getroffen werden. Systeme mit einer schnellen 
Lastannahme benötigen weniger Kraftstoff für den Lastsprung, da der transiente 
Vorgang schneller abgeschlossen ist. Im Gegensatz hierzu benötigen träge 
Motorsysteme mehr Kraftstoff und Zeit. Dies ist auf die gestiegene Zeitspanne für 
den verlangten Mitteldruckaufbau zurückzuführen. Der verkürzte Vorgang der 
Lastanforderung ist die Grundvoraussetzung für eine hohe Dynamik des Systems, 
steigende Durchschnittsgeschwindigkeiten und den Ausbau der Schlagkraft. 
 
6.5 Fuel Economy Packs für Turbocompoundkonzepte 
 
Die zukünftige Gesetzgebung wird die CO2-Bilanz von schweren Nutzfahrzeugen 
reglementieren. Diesbezüglich zeichnet sich ein Entwicklungstrend im Bereich der 
Hochleistungsdieselmotoren ab. Das Ziel der Hersteller ist, unter Betrachtung 
verschiedenster Konzepte, das Grenzpotential der Nutzfahrzeugmotoren in Bezug 
auf Wirtschaftlichkeit und Effizienz zu erarbeiten. Hierzu wurden Berechnungen 
durchgeführt welche es ermöglichten, realisierbare Steigerungen des effektiven 
Motorwirkungsgrades, durch den Einsatz technisch modifizierter Komponenten 
und Baugruppen zu bewerten und aufzuzeigen [49]. Darüber hinaus soll gezeigt 
werden, dass der Einsatz des Turbocompound bei hocheffizienten Motoren nicht 
im Widerspruch steht. Die einzelnen Schritte sind hierzu in sogenannten Fuel 
Economy Packs zusammengefasst und im Folgenden aufgelistet.  
 
 Ladungswechsel und Steuerzeiten (FEP1) 
 Isolation Abgaskollektor und Turbinengehäuse (FEP2) 
 Reibungsreduktion Motor und Nebenaggregate (FEP3) 
 Effizienzsteigerung der Verbrennung (FEP4) 
 Downspeeding und Downsizing (FEP5) 
 
In den vorangehenden Untersuchungen wurden die Möglichkeiten durch den 
Einsatz des zweistufigen Verbundverfahrens TSTC an Reihensechszylinder-
Dieselmotoren mit 9 -16l Hubraum und einer Leistungsdichte von 35 - 55kW/l 
aufgezeigt. Die technische Option einer Kombination von effizienzsteigernden 
Maßnahmen am Basismotor und dem Einsatz von zweistufigen Verbundverfahren 
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wurde zuerst nicht untersucht. Im weiteren Verlauf der Arbeit wird diese Lücke 
mittels einer Simulation geschlossen. Die auftretenden Wechselwirkungen 
zwischen Motorsystem und Turbocompound sind nachfolgend aufgezeigt. Im 
Rahmen dieser Betrachtung ermöglichten die generierten Ergebnisse eine direkte 
Bewertung des Systemwirkungsgrades der Hochleistungsdieselmotoren, welcher 
im Optimum von 44.5% auf 48.5% angehoben werden konnte. Um die Effekte der 
in Fuel Economy Packs zusammengefassten Maßnahmen aufzuzeigen, werden 
praktische Beispiele aus experimentellen Versuchen aufgezeigt. Diese wurden in 
die Systemsimulation integriert und ermöglichten eine abschliessende Bewertung 
der technischen Optionen anhand definierter Lastkollektive. 
In FEP1 wird der volumetrische Wirkungsgrad des Motors angehoben. Hierzu 
kommen beim Turbolader und der Nutzturbine eine angepasste Aerodynamik, 
eine Wälzlagerung und eine optimierte Arbeitsaufteilung der Stufen zum Einsatz. 
Ein weiterer Schritt ist die LZ optimale Drehzahlanpassung der Nutzturbine. Um 
die Ladungswechselarbeit des Turbocompoundmotors weiter zu senken, wurde 
der Einlassdrall verringert und die Ventilüberschneidung auf ein Minimum 
reduziert. Beispielhaft für die aufgeführten Maßnahmen wird der Einsatz einer 
Wälzlagerung bei Turboladern in Abbildung 100 dargestellt. In Abhängigkeit der 
Drehzahl des Turboladers und des Expansionsverhältnisses der Turbine, kann im 
Vergleich zur Gleitlagerung die Reibung um 1.5 - 15% gesenkt werden. Ein 
weiterer Vorteil ist der reduzierte Ölbedarf der Lagerung. Durch eine konsequente 
Substitution von Gleitlagerungen sinkt der Öldurchsatz des Motors und erlaubt den 
Einsatz einer Ölpumpe mit reduzierter Fördermenge und Antriebsleistung. 
 
 
Abbildung 100: Turboladerwirkungsgrad mit Gleitlager versus Wälzlager 
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Abschließend ist bei FEP1 der Einsatz von Millersteuerzeiten zu bewerten. In 
Verbindung mit zweistufig aufgeladenen Verbundverfahren kann bei hohem 
Massendurchsatz der Abgasgegendruck und der Restgaseintrag reduziert werden. 
Der Millerprozess ermöglicht bei ausreichendem Ladedruck, durch Expansion der 
Ladungsmasse im Zylinder und der damit einhergehenden Temperaturabsenkung 
vor Beginn der Verbrennung, eine Reduktion der Stickoxidemissionen. Durch den 
prozessbedingt reduzierten Luftdurchsatz, sinkt der Zylinderspitzendruck bei 
gleichzeitigem Anstieg der Abgastemperatur. Beim zweistufigen Turbocompound 
ist der Einsatz eines schwachen Millereinlassprofils von Vorteil. 
Die Auswirkungen der Isolation von Bauteilen im Hochtemperaturbereich werden 
im FEP2 betrachtet. Zu prüfen ist, ob eine Anhebung der Abgasenthalpie möglich 
ist, ohne die thermische Belastung der Bauteile zu überschreiten. Isoliert wurden 
die Zylinderkopfkanäle, der gesamte Abgaskollektor, die Turbinengehäuse und die 
Abgasleitungen. Die hierbei verwendeten Materialien und Beschichtungen, sowie 
deren Wärmeleitfähigkeit und Dichte werden in Tabelle 9 aufgeführt. 
Tabelle 9: Randbedingungen der thermischen Bauteilisolation  
 
 
Ziel des FEP2 ist, den thermischen Energieeintrag ins Kühlwasser zu reduzieren 
und den Anteil der Enthalpie im Abgas zu vergrößern. Getestet wurde die 
thermische Isolation der aufgeführten Bauteile an einem Cursor 13 VTG 430kW 
Euro VI. Der Versuchsmotor war mit einem VTG-Aufladesystem ausgerüstet. Die 
folgenden Ergebnisse bezüglich Abgastemperatur und maximaler Leistungsdichte 
der Verbrennungskraftmaschine beziehen sich auf den Motornennleistungspunkt 
bei 1900rpm. Der positive Einfluss der Bauteilisolation konnte über den gesamten 
Bauteil Luftspalt isolierter Abgaskollektor Wärmedurchganskoeffizient k = 5 W/m2*K
Werkstoff Wandstärke Dichte Wärmeleitfähigkeit spezifische Wärmekapazität
Stahlguss 5 mm 7854 kg/m3 48 W/m*K 560 J/kg*K
Luft (600K) 8 mm 0.581 kg/m3 0.045 W/m*K 1050 J/kg*K
rostfreier Stahl 2 mm 7900 kg/m3 20 W/m*K 550 J/kg*K
Bauteil Zylinderkopfkanäle mit Isolation Wärmedurchganskoeffizient k = 1058 W/m2*K
Werkstoff Wandstärke Dichte Wärmeleitfähigkeit spezifische Wärmekapazität
Gusseisen 5 mm 7200 kg/m3 45 W/m*K 500 J/kg*K
Aluminiumtitanat 1 mm 3340 kg/m3 1.2 W/m*K 700 J/kg*K
Bauteil Luftspalt isolierter Abgasleitung Wärmedurchganskoeffizient k = 7.5 W/m2*K
Werkstoff Wandstärke Dichte Wärmeleitfähigkeit spezifische Wärmekapazität
rostfreier Stahl 2 mm 7900 kg/m3 20 W/m*K 550 J/kg*K
Luft (600K) 6 mm 0.581 kg/m3 0.045 W/m*K 1050 J/kg*K
rostfreier Stahl 2 mm 7900 kg/m3 20 W/m*K 550 J/kg*K
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Last- und Drehzahlbereich nachgewiesen werden. Das verwendete VTG-System 
bot die Möglichkeit, den Ladedruck im Versuch konstant zu halten und 
prozessbedingte Nebeneffekte zu vermeiden. Durch die Isolation der definierten 
Bauteile erhöht sich die Abgastemperatur um 25°C. Die erzielte Reduktion des 
spezifischen Kraftstoffverbrauches um bis zu 0.5% ist der verminderten 
Ladungswechselarbeit gutzuschreiben. Dieser Effekt wird durch das erhöhte 
Abgasenthalpieangebot verursacht. Der Wärmeeintrag ins Kühlwasser sinkt durch 
die Isolation der Zylinderkopfkanäle um 4% und reduziert somit die erforderliche 
Kühlleistung des Fahrzeuges. Die maximale Leistung des Motors muss bezüglich 
des Bauteilschutzes um 2.5% reduziert werden. Bei Motorkonzepten ohne 
Ladedruckregelung und identischer Bauteilisolation steigt der erzeugte Ladedruck 
und die Abgastemperatur sinkt um bis zu 15°C. Die Maximalleistung kann hierbei 
um 1.5% erhöht werden ohne die zulässigen Bauteiltemperatur zu überschreiten. 
Der limitierende Faktor ist nun der maximale Spitzenzylinderdruck. Abschließend 
wurde das isolierte Motorsystem in der Simulation nachgebildet und durch eine 
Turbocompoundanlage ergänzt. Das Energieangebot für die Nutzturbine wurde 
durch die Isolation der Zylinderkanäle, der Turbinengehäuse und der Abgasleitung 
angehoben. Der spezifische Kraftstoffverbrauch konnte im Vergleich zu einem 
thermischen Verbundverfahren ohne Bauteilisolation um 1.5% gesenkt werden. 
Aufgrund der zusätzlichen Abgasleitung und des Nutzturbinengehäuses besitzt 
der Turbocompound die größten Konvektions- und Strahlungsverluste und 
profitiert daher deutlich von der untersuchten Bauteilisolation.  
Die Reibung ist eine wesentliche Verlustquelle des Verbrennungsmotors und 
wurde in der Geschichte des Maschinenbaus grundlegend erforscht. Sie tritt bei 
bewegten Teilen als Gleit- und Rollreibung auf. Die resultierende Verlustenergie 
durch Reibung wird als Wärmeeintrag im Kühlwasser oder im Ölkreislauf 
aufgenommen. Im Folgenden werden die Reibungsanteile von Dieselmotoren 
untersucht und charakterisiert. Ziel des FEP3 ist die Reduktion der Reibung von 
spezifischen Motorkomponenten und Nebenaggregaten. In Abbildung 101 werden 
diesbezüglich die unterschiedlichen Reibungsanteile von Nebenaggregaten und 
Dieselmotor dargestellt. Die Antriebsleistung der Nebenaggregate muss vom 
Motor zur Verfügung gestellt werden, und wird in der Energiebilanz als äusserer 
Widerstand und somit der effektiven Motorreibung zugeordnet. Den größten 
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inneren Reibungsanteil des Motors zeigen Kolben und Ringe, die Kurbelwelle und 
das Einspritzsystem. Die höchste Leistungsanforderung der Nebenaggregate zeigt 
das zugeschaltete Lüfterrad, gefolgt von Wasser- und Ölpumpe. Ziel ist es, die 
Kühlung ohne Kühlerventilator sicherzustellen. Das vorgestellte Konzept FEP2, 
welches den Wärmeeintrag ins Kühlwasser reduziert, ist hierzu bestens geeignet.  
 
 
Abbildung 101: Reibungsanteile Motor und Nebenaggregate 
Abbildung 102 visualisiert den Reibmitteldruck der getesteten Motorbaureihe, in 
Abhängigkeit des effektiven Mitteldruckes und zeigt die Differenz zwischen der 
Basisvariante und der reibungsoptimierten Auslegung des betrachteten Motors. 
 
 
Abbildung 102: Reibungsreduktion Motor und Nebenaggregate 
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Damit die gezeigte Motorreibung des Basismotors um 0.5bar FMEP reduziert 
werden konnte, wurde ein reibungsoptimiertes Kolbenringpacket eingesetzt, die 
Pleuellänge durch den Einsatz von Stahlkolben mit reduzierter Kompressionshöhe 
vergrößert und das Ultra-Leichtlauföl 0W20 verwendet. Eine weitere Maßnahme 
ist die Anpassung der Leistung des Einspritzsystems, da bei einer applizierten 
Verbrennung ohne AGR und hohen Stickoxidrohemissionen das Raildruckniveau 
gesenkt werden kann. Als letzte Option ist die Implementierung bedarfsgerecht 
geregelter Nebenaggregate wie der Wasserpumpe, der Kraftstoffförderpumpe, der 
Lenkhilfepumpe, des Luftkompressors und der Ölpumpe zu nennen. Fasst man 
alle Maßnahmen zusammen, konnten beim getesteten Versuchsmotor eine 
Kraftstoffverbrauchseinsparung von 2.5% realisiert werden. Für die durchgeführte 
Systemsimulation wurde eine FMEP-Absenkung von 0.5bar gewählt, was einer 
Reduktion des Sekundärenergieverbrauches um 1.5% entspricht. Motoren mit 
Turbocompound sind bezüglich Reibung im Nachteil, da ein Reduktionsgetriebe 
und die hydrodynamische Kupplung zusätzliche Verluste generieren. Dies kann 
durch die Reduktion der Zahnradpaarungen im Getriebe und den Einsatz von 
Wälzlagern minimiert, aber nicht gänzlich kompensiert werden. 
Im FEP4 wird die Optimierung der Dieselverbrennung betrachtet und untersucht, 
siehe hierzu die Gegenüberstellung der Ergebnisse in Abbildung 103. Ziel ist es, 
das Potential einer schnellen Verbrennung auszuloten, die Randbedingungen zu 
erarbeiten und die thermische Kombination mit Turbocompoundanlagen zu prüfen. 
 
 
 
Abbildung 103: Charakterisierung der Dieselverbrennung 
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Der indizierte Wirkungsgrad der Euro VI-Verbrennung von CNH Industrial beträgt 
im Bestpunkt 53% und hat hierbei einen Stickoxidausstoß von 8g/kWh. Durch eine 
Verkürzung der Brenndauer und eine Anhebung der Stickoxidrohemissionen auf 
12g/kWh, kann der Verbrennungswirkungsgrad auf 60% gesteigert werden. Die 
Umsetzung bedingt ein erhöhtes Verdichtungsverhältnis, die Realisierung von 
maximalen Zylinderdrücken bis in den Bereich von 220 - 240bar und eine schnelle 
Einbringung der erforderlichen Kraftstoffmasse. Hohe Einspritzdrücke gepaart mit 
hohen Durchsatzkoeffizienten der Düse des Injektors ermöglichen die verlangten 
Einspritzraten umzusetzen. Der Parameter Düsenlochdurchmesser ist durch 
strukturmechanische Belastungen der Düsenkuppe jedoch begrenzt. Eine weitere 
Stellschraube zur Realisierung einer effizienten Verbrennung, ist die Lage der 
50% Umsatzrate der Verbrennung, welche bei 8 - 12°KW nach oberem Totpunkt 
verbrauchsoptimal ist. Durch den Einsatz der optimierten Dieselverbrennung im 
experimentellen Motorenversuch konnte eine Reduktion des Kraftstoffverbrauches 
von 0.5 - 1.2% dargestellt werden. In einem weiteren Schritt wurde die optimierte 
Verbrennung in die Simulation des virtuellen zweistufigen Turbocompound 
integriert. Die Untersuchung zeigt, dass trotz reduzierter Abgasenthalpie, und 
damit gesenkter Rekuperation, die Gesamteffizienz des Motors um bis zu 1.5% 
gesteigert werden konnte. Die Kombination einer hocheffizienten Verbrennung 
und Turbocompound ist daher kein Widerspruch.  
Die Auswirkungen der Drehzahlabsenkung des Dieselmotors kombiniert mit einer 
Mitteldruckanhebung werden in FEP5 untersucht und bewertet. Hierzu wurde eine 
zweistufig aufgeladene Motorbasis mit Turbocompoundverfahren verwendet. Das 
theoretisch entworfene Hochlastkonzept mit reduzierter Drehzahlbandbreite bildet 
das Pendant zur Basisvariante. Im Vergleich zum Grundmotor wurde beim 
Hochlastkonzept der effektive Mitteldruck auf 30bar angehoben und die maximale 
Drehzahl auf 1800rpm reduziert. Es zeigt sich, dass durch die Drehzahlabsenkung 
von 200rpm und die Mitteldruckanhebung von 5bar, eine Reduktion der 
Sekundärenergie um 1.7 - 3% darstellbar ist. Bei der generellen Auslegung von 
Nutzfahrzeugdieselmotoren sollte die Drehzahl der Nennleistung nicht unter 
1650rpm gesenkt werden, da sonst die thermisch generierten Verluste der 
Verbrennung überwiegen. Der in blau dargestellte Teillastpunkt bei 100kW und 
der in rot markierte Nennleistungspunkt bei 430kW profitieren von der reduzierten 
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Reibung, einem effizienten Gaswechsel und verringerten Wandwärmeverlusten, 
siehe hierzu Abbildung 104. Die dargestellten Bereiche kennzeichnen typische 
Betriebspunkte von Transportfahrzeugen und mobilen Erntemaschinen, welche für 
die Bewertung des präsentierten Optimierungsverfahrens herangezogen wurden. 
 
   
Abbildung 104: Turbocompound mit Hochlastkonzept & Drehzahlreduktion 
Neben den gezeigten Vorteilen des FEP5 ergeben sich auch neue Anforderungen 
an Motor und Getriebe, um das Hochlastkonzept mit reduziertem Drehzahlband 
technisch umzusetzen. Die Anhebung des effektiven Mitteldruckes führt 
prozessbedingt zu hohen Zünddrücken, welche eine verstärkte Kopfkonstruktion 
und den Einsatz neuer Materialien zur Erfüllung der Lebensdauer erfordern. Durch 
die Absenkung der Motordrehzahl und den Anstieg des Zylinderdruckniveaus 
ergeben sich des Weiteren neue Herausforderungen im Bereich der erhöhten 
Torsionsschwingungen. Dem kann durch den Einsatz von Schwingungsdämpfern 
entgegengewirkt werden. Die Schwingungstilgung ist notwendig, um die 
geforderte Laufruhe und Dauerfestigkeit von Getriebe und Antriebsstrang zu 
gewährleisten. Weitere Anpassungen sind bezüglich Schaltgetriebe- und 
Achsauslegung vorzunehmen, da die Motordrehmomente bei diesen Konzepten 
deutlich ansteigen und die reduzierte Motordrehzahl eine Anpassung der 
Achsübersetzung für den direkten Gang erfordert. Als letzten Punkt ist die 
grundlegende Anforderung an die Turboaufladung zu erwähnen. Neben einem 
hohen Ladedruckniveau und bestmöglicher Effizienz wird auch ein gutes 
transientes Ansprechverhalten gefordert, da für die identische Leistung beim 
Konzept mit reduzierter Drehzahl ein höherer Mitteldruck erreicht werden muss. 
Um mit der Basismotorvariante konkurrieren zu können, ist daher ein steiler 
Off-Road 
On-Road 
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Gradient beim dynamischen Ladedruckanstieg gefordert. Damit dies technisch 
dargestellt werden kann, kommen mehrstufige Aufladungen mit VTG, ein 
mechanisch oder elektrisch angetriebener Verdichter, ein gekoppelter Turbolader 
oder eine Registerschaltung zum Einsatz. Berücksichtigt man die primären 
Anpassungen, so bietet die Lastpunktverschiebung ein probates Mittel, die 
Effizienz von Motoren mit Rekuperation weiter zu steigern. 
Die aufgeführten fünf Fuel Economy Packs wurden abschließend in eine 
Systemsimulation integriert. Es konnten ausgehend von einer Motorbasis mit 
zweistufig aufgeladenem Turbocompound fünf Varianten berechnet werden, wobei 
in jeder Stufe ein Maßnahmenpaket zu den bestehenden ergänzt wurde. In der 
finalen Ausführung wurde FEP 1 - 5 implementiert. Die Ergebnisse der Arbeit sind 
in Abbildung 105 aufgeführt und in zwei charakteristischen Motorbetriebspunkten 
differenziert visualisiert. Um die Vergleichbarkeit der Resultate zu gewährleisten, 
wird die Motordrehzahl auf das jeweilige verwendete Drehzahlband des Motors 
normiert. Die gewählte Darstellung ermöglicht es, die Effekte der Maßnahmen im 
Bereich der Motoreffizienz einzuordnen und zu bewerten. 
 
 
 
Abbildung 105: Steigerung der Motoreffizienz durch Fuel Economy Packs 
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Werden die fünf vorgestellten Stufen zur Effizienzsteigerung implementiert, zeigt 
die Simulation des zweistufigen Turbocompoundkonzeptes im Bestpunkt einen 
spezifischen Kraftstoffverbrauch von 173g/kWh. Als technische Randbedingungen 
sind Stickoxidrohemissionen von 12g/kWh, ein Spitzenzylinderdruck von 220bar, 
eine Abgastemperatur von 650°C und ein Leistungsverhältnis des Compound von 
ς = 0.145 zu nennen. Die Visualisierung des effektiven Motorwirkungsgrades zeigt, 
dass durch Wechselwirkungen der unterschiedlichen Komponenten und Prozesse, 
die im Vorfeld definierten Effizienzvorteile nicht pauschal aufsummiert werden 
dürfen, da diese je nach Betriebspunkt des Motors variieren. 
Um die im virtuellen Motormodell untersuchten Fuel Economy Packs abschließend 
zu bewerten, wurde anhand definierter Lastkollektive für Lastkraftwagen, Marine, 
Traktor und Erntemaschinen der Zyklusverbrauch der 4. und 5. Stufe im Vergleich 
zur Basis ermittelt, siehe Abbildung 106. Durch die präsentierten Maßnahmen ist 
eine Reduktion des spezifischen Kraftstoffverbrauches von 4 - 9% möglich. Der 
verwendete Lastzyklus hat bei dieser Betrachtung einen maßgebenden Einfluss. 
 
 
 
Abbildung 106: Einfluss der FEP-Maßnahmen im Lastzyklusverbrauch 
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6.6 Betriebswirtschaftliche Betrachtung von Turbocompoundsystemen 
 
Das Verkaufsargument für Nutzfahrzeuge und Maschinen im 21. Jahrhundert sind 
die anfallenden Betriebskosten. Als Marge für die Amortisation einer zusätzlichen 
Investition, wie z.B. einem Turbocompoundsystem, wird ein Zeitraum von zwei 
Jahren berücksichtigt. Bei einer Reduktion des BSFC um 2% im Iveco-Zyklus, und 
einer faktischen Fahrleistung von 1 500 000km/Jahr des 40t Lastwagens, dürfen 
die Zusatzkosten des Fahrzeuges 2750€ betragen. Im Bereich der Bau-, Agrar-, 
Marine und Industrieanwendungen gilt der allgemeine Ansatz, dass bei einer 
Einsparung an Sekundärenergie von 1%, die Maschinenkosten um 1000€ steigen 
dürfen. Die hierzu durchgeführte Untersuchung soll unter Berücksichtigung der 
geforderten Abgasemissionen Euro VI und Tier 4 aufzeigen, in welchem Umfang 
eine Senkung der Betriebskosten und der CO2-Emissionen bei Nutzfahrzeugen 
mit Turbocompound im Vergleich zu bestehenden VTG-Applikationen möglich ist. 
Die Betriebskosten und die CO2-Emissionen setzen sich aus den Betriebsstoffen 
Diesel und Urea (AdBlue) zusammen, da zur Reduktion der Stickoxide im SCR-
Katalysator eine definierte Harnstoffmenge erforderlich ist. Dies wird in der 
gezeigten Bilanzierung berücksichtigt. Unter Verwendung der B-Drehzahl für On-
Road und der C-Drehzahl für Off-Road werden für die verwendete Euro VI- und 
Tier 4-Verbrennung vier Lastpunkte mit einer Abstufung von 25% simuliert. In 
Abbildung 107 sind die Resultate für On-Road-Fahrzeuge, sowie die generellen 
physikalischen Randbedingungen der Betriebsstoffe aufgezeigt. 
 
  
Abbildung 107: Systemvergleich VTG und TC auf Basis On-Road Euro VI 
AdBlue requirement - 2
TailPipe- Nox Euro VI [g/kWh] 0.46
Fuel cost [€/liter] 1.45
AdBlue cost [€/liter] 0.69
Fuel density [kg/liter] 0.845
AdBlue density [kg/liter] 1.09
Fuel cost [€/kg] 1.72
AdBlue cost [€/kg] 0.63
kg CO2
 / kg Fuel - 3.11
kg CO2
 / kg AdBlue - 0.22
1l Diesel = 2.62kg CO2 [kg] 2.629
1l AdBlue = 0.238kg CO2 [kg] 0.238
Rated Power [kW] 353
Rated Speed [rpm] 1900
Idle Speed [rpm] 500
A Drehzahl ESC [rpm] 850
B Drehzahl ESC [rpm] 1200
C Drehzahl ESC [rpm] 1550
Leistung C100 [kW] 292.0
Leistung C75 [kW] 219.0
Leistung C50 [kW] 146.0
Leistung C25 [kW] 73.0
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Liegen die dargestellten Punkte wie gezeigt im dritten Quadranten, können durch 
den Einsatz eines Turbocompoundmotors die Betriebskosten und die absoluten 
CO2-Emissionen, im Vergleich zur VTG-Basisvariante ohne Rekuperation, gesenkt 
werden. Im Falle des Betriebspunktes für On-Road werden Einsparungen im 
Betrieb des Motors von 0.3 - 1.3% realisiert. Beim Turbocompound sind daher 
Mehrkosten in der Anschaffung von 1100€ wirtschaftlich darstellbar, wenn der 
Motor im Schwerlastverkehr eingesetzt wird.  
Der für die Lastanforderung von Off-Road-Fahrzeugen untersuchte Betriebspunkt 
ist in Abbildung 108 visualisiert. Die Ergebnisse der Berechnung zeigen, dass 
durch den Einsatz von Verbundverfahren eine Einsparung von 1.2 - 3% möglich 
ist, wenn die Maschinen im Hochlastbereich betrieben werden. Mehrkosten von    
2000€ sind beim Einsatz eines Turbocompoundaggregat als Antrieb für Traktoren 
oder Erntemaschinen ökonomisch vertretbar. Für die untersuchte C-Drehzahl des 
Nutzfahrzeugmotors gilt, dass bei Lastanforderung von 50% und darunter, das 
Turbocompoundkonzept, im Vergleich zur Basisapplikation mit VTG-Aufladung, 
Nachteile bei Betriebskosten und CO2-Emissionen aufweist. 
 
  
Abbildung 108: Systemvergleich VTG und TC auf Basis Off-Road Tier 4 
Die Untersuchung der Betriebskosten von modernen Nutzfahrzeugen zeigte, dass 
bei Berücksichtigung der aktuellen Emissionsgesetzgebung, der Lebensdauer und 
der Laufleistung, bei der Anschaffung eines Motors mit Turbocompoundsystem die 
Zusatzkosten 1100 – 2000€ betragen dürfen. Eine nachhaltige Systemeinführung 
des Turbocompound ist unter Beachtung dieser Kostenlimite möglich. 
AdBlue requirement - 2
TailPipe- Nox Euro VI [g/kWh] 0.4
Fuel cost [€/liter] 1.45
AdBlue cost [€/liter] 0.69
Fuel density [kg/liter] 0.845
AdBlue density [kg/liter] 1.09
Fuel cost [€/kg] 1.72
AdBlue cost [€/kg] 0.63
kg CO2
 / kg Fuel - 3.11
kg CO2
 / kg AdBlue - 0.22
1l Diesel = 2.62kg CO2 [kg] 2.629
1l AdBlue = 0.238kg CO2 [kg] 0.238
Rated Power [kW] 353
Rated Speed [rpm] 1900
Idle Speed [rpm] 600
A Drehzahl NRSC [rpm] 1235
B Drehzahl NRSC [rpm] 1425
C Drehzahl NRSC [rpm] 1900
Leistung C100 [kW] 353
Leistung C75 [kW] 264.8
Leistung C50 [kW] 176.5
Leistung C25 [kW] 88.3
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7 ZUSAMMENFASSUNG UND AUSBLICK 
 
Der Turbocompound bietet ein hohes Potential hinsichtlich Verbrauchsreduktion 
im Nutzfahrzeugmotor. Experimentelle Versuche an einer modifizierten Applikation 
der Motorenbaureihe Cursor mit mechanischem Turbocompound zeigten, dass ein 
spezifischer Kraftstoffverbrauch von 184 g/kWh im Betriebsbestpunkt bei einem 
gefahrenen Mitteldruckniveau von 25bar realisiert werden konnte. Eine Steigerung 
der Leistungsdichte konnte beim getesteten einstufigen Verbundverfahren nicht 
erzielt werden, ohne die zulässigen Grenzwerte von Motor und Aufladung zu 
überschreiten. Um die Limitierung aufzuheben, wurde die Idee eines zweistufigen 
Verbundverfahrens als Lösungsansatz aufgegriffen.  
Für die Realisierung von Turbocompoundmotoren ist eine, auf maximale Effizienz 
getrimmte Entwicklung und Konstruktion der einzelnen Komponenten gefordert. 
Das primäre Ziel ist die effektive Rekuperation der thermischen Abgasenthalpie. 
Um dieser Forderung bei der Entwicklung von zweistufigen Verbundverfahren 
gerecht zu werden, wurde eine Auslegungsmethodik erarbeitet, welche das 
technische Potential von Hochlastkonzepten in Verbindung mit Turbocompound 
aufzeigt. Die hierzu durchgeführte Untersuchung bezüglich Verlustabschätzung 
und Wirkungsgradsensitivität zeigte, dass die Effizienz der Strömungsmaschinen 
und des Reduktionsgetriebes die dominierenden Stellschrauben zur Optimierung 
des Gesamtsystems darstellen, da 75 - 80% der berechneten Sensitivität auf 
diese Bezugskomponenten zurückzuführen sind. Für die Auslegung wurde der 
Leistungskoeffizient ςCompound definiert, welcher aus dem Leistungsverhältnis von 
Rekuperation und Motornennleistung generiert wird. Unter Berücksichtigung von 
Turbocompoundwirkungsgrad, Abgasgegendruck, Abgastemperatur, Rate der 
gekühlten Abgasrückführung und des volumetrischen Wirkungsgrades, wurde eine 
physikalisch basierte Formel definiert, welche die verbrauchsoptimale thermische 
Rekuperation bei gegebenen Randbedingungen der Verbrennungskraftmaschine 
festlegt. In zwei charakteristischen Motorbetriebspunkten ist eine, nach aktuellem 
Stand der Technik, realisierbare Auslegung von thermischen Verbundverfahren 
untersucht worden. Der Leistungskoeffizient für minimalen Verbrauch beträgt für 
On-Road Fahrzeuge 15.6% und für Off-Road Maschinen 19.4%. Im Vergleich zu 
bestehenden Serienapplikationen ohne Energierückgewinnung konnte mittels der 
Zusammenfassung und Ausblick 
135 
 
gezeigten Auslegung der Kraftstoffverbrauch um 6% auf 178g/kWh bei 30bar 
Mitteldruck und um 8% auf 186g/kWh bei 500kW Motornennleistung gesenkt 
werden. Eine weitere wichtige Erkenntnis der entwickelten Auslegungsmethodik ist 
der geforderte Wirkungsgrad des Verbundverfahrens, welcher unter Einhaltung 
der definierten Randbedingungen eine Turbocompoundsystemeffizienz von 67.5% 
nicht unterschreiten darf. Dies ist die technische Grenze für die Realisierung einer 
Kraftstoffverbrauchsreduktion mittels Energierückgewinnung. 
Die erarbeiteten Ergebnisse der Auslegung von thermischen Verbundprozessen 
erfordern eine spezifische Entwicklung und Anpassung der Strömungsmaschinen. 
Um die Leistungsverteilung der eingesetzten Aufladung effizient zu gestalten, 
wurde ein auf Durchsatz- und Arbeitskoeffizienten gestützter empirischer Ansatz 
für Laufräder radialer Bauart verwendet. Die geometrischen Radverhältnisse der 
Turbolader werden hierbei so getrimmt, dass trotz des durch die Rekuperation der 
Nutzturbine, reduzierten Angebotes an Abgasenthalpie die bestmögliche Effizienz 
der Aufladung und die Ladedruckforderung erreicht werden. Als Resultat der 
Untersuchung wurde ein Verhältnis von Verdichter- zu Turbinenraddurchmesser 
berechnet, welches beim einstufigen Turbocompound 1.25 und bei zweistufigen 
Verbundverfahren 1.08 betragen sollte. Beim Einsatz der zweistufigen Aufladung 
ist ergänzend eine symmetrische Arbeitsaufteilung der Stufen zu wählen, da 
hierdurch die maximale Ladungswechseleffizienz erzielt wird. Bezüglich der 
Dimensionierung der Nutzturbine konnte ebenfalls der empirische Ansatz über den 
optimalen Durchsatzkoeffizienten genutzt werden. Als Kontrollparameter für den 
gekoppelten Betrieb des Laufrades wurde die Schnelllaufzahl verwendet. Der 
Zielbereich für einen maximalen Wirkungsgrad liegt zwischen 0.65 - 0.7 und 
ermöglicht einen aerodynamischen Wirkungsgrad von 80% darzustellen. Hierbei 
ist zu erwähnen, dass bei einem Expansionsverhältnis > 2 ein radiales, und bei 
Werten < 2 ein axiales Konzept für die Laufradaerodynamik verwendet werden 
sollte. Aufgrund dieser Betrachtung muss eine neue Auslegung der Aufladung in 
Abhängigkeit der geforderten thermischen Energierückgewinnung erfolgen.  
Die Optimierung der betrachteten zweistufigen Verbundverfahren iTC und TC2 
erforderte aufgrund der internen Leistungsverzweigung, neben der Adaption des 
Turboladermatchings, die Entwicklung einer Schaltstrategie der Komponenten mit 
Kopplung. Systembedingte Verluste im Teillastbetrieb konnten somit um 5% 
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reduziert werden. Der verwendete ideale Leistungskoeffizient ςCompound ist bei 
diesen Konzepten mit 8 - 11% deutlich niedriger, da ein Teil der rekuperierten 
Leistung zum Antrieb des gekoppelten Verdichters genutzt wird. Die im Anschluss 
an die theoretische Auslegung durchgeführten Versuche an iTC und TC2 zeigen 
eine deutliche Effizienzsteigerung im dynamischen Betrieb. Bei einer Halbierung 
der erforderlichen Zeit für eine definierte Lastaufschaltung, konnte eine Senkung 
der verbrauchten Kraftstoffmasse um 35% nachgewiesen werden. Das Ziel der 
Entwicklung war eine gesteigerte Systemdynamik bei gleichzeitiger Reduktion des 
Verbrauches darzustellen, was umgesetzt werden konnte. 
Die untersuchten Verbundverfahren mit zweistufiger Aufladung ermöglichen im 
Vergleich zu einstufigen Verbundverfahren eine Anhebung der thermischen 
Energierückgewinnung von 20 - 30% und erlauben gleichzeitig den spezifischen 
Kraftstoffverbrauch nochmals um 2 - 3% zu senken. Des Weiteren gestatten die 
zweistufigen Verbundverfahren ein Mitteldruckniveau von 35bar zu realisieren, 
ohne die Systemgrenzen bezüglich Abgastemperatur, Partikelemissionen oder 
Turboladerdrehzahl zu überschreiten. Die Berechnungen am Hochleistungsmotor 
mit Turbocompoundanlage zeigen, dass Verbrauchswerte von < 180g/kWh in 
einem Lastbereich von 22 - 28bar Mitteldruck dargestellt werden können. Die 
Kombination von zweistufigem Turbocompound und Hochlastkonzepten ist daher 
keine technische Kontroverse, sondern eine Chance den Energiebedarf bei 
Nutzfahrzeugen signifikant zu senken. Hierzu wird jedoch ein Mitteldruckniveau 
von > 25bar und eine Literleistung von > 40kW/l gefordert. Der Verbrauchsvorteil 
in den vier definierten Fahrzeugzyklen beträgt 1.5 - 3% im Vergleich zu den aktuell 
in der Serie eingesetzten Aufladesystemen.  
Um das zukünftige Potential der zweistufig aufgeladenen Turbocompoundanlagen 
bei Nutzfahrzeugmotoren zu evaluieren, konnte eine simulationsgestützte Analyse 
durchgeführt werden, wobei die effizienzsteigernden Maßnahmen in fünf Paketen 
zur Abschätzung der Kraftstoffwirtschaftlichkeit zusammengefasst wurden. Die 
Berechnung fokussierte sich auf die technischen Optionen zur Optimierung von 
Ladungswechsel, Isolation, Reibung, Verbrennungsprozess und Hochlastbetrieb. 
Das Ergebnis der Lastzyklusanalyse zeigt eine Verbrauchssenkung von 4 - 9% bei 
Implementierung aller Effizienzsteigerungen. Der effektive Motorwirkungsgrad der 
Basis mit zweistufigem Verbundverfahren konnte auf maximal 48.5% gesteigert 
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werden. Das höchste Potential zeigt sich bei der Anpassung der Verbrennung, der 
Reduktion der Reibung und der Kombination aus Downspeeding und Downsizing. 
Trotz der gesteigerten thermischen Effizienz des Motors, liegt der für diese Anlage 
definierte Leistungskoeffizient des Turbocompound bei 14.5% und somit nur 1% 
unter dem Maximalwert der theoretischen Turbocompoundauslegung. Thermische 
Verbundverfahren sind daher auch bei zukünftigen effizienten Motorsystemen ein 
probates Mittel zur Verbrauchsoptimierung. Der Turbocompound profitiert vor 
allem von der technischen Umsetzung der Hochlastkonzepte. 
Der starke Wettbewerb und das wachsende Transportaufkommen rücken die 
Betriebskosten der untersuchten Fahrzeuge und Maschinen ins Zentrum der 
kommerziellen Betrachtung. Um die Amortisation neuer Technologien beurteilen 
zu können, sind bei der Kostenanalyse alle Betriebsstoffe zu berücksichtigen. So 
fallen bei modernen Dieselmotoren, welche die Euro VI und Tier 4 Abgasnormen 
erfüllen, Ausgaben für Diesel und Harnstofflösung an. Die gewonnenen Daten 
prognostizieren, dass ein derzeitiger Mehrkostenaufwand von 1100 – 2000€ für 
Motoren mit Turbocompound wirtschaftlich darstellbar wäre.  
Abschließend ist zu sagen, dass innovative zweistufige Turbocompoundkonzepte 
in Verbindung mit Downsizing ein hohes Potential bezüglich der Reduktion des 
Kraftstoffverbrauchs und der damit verbundenen Senkung der CO2-Emissionen 
bieten. Des Weiteren ermöglichen die Systeme TC2 und iTC eine Steigerung der 
Systemdynamik bei paralleler Verbrauchssenkung. Es bleibt das anspruchsvolle 
Ziel, die gezeigten zweistufigen Verbundverfahren zur Serienreife zu bringen und 
im Bereich der Hochleistungsdieselmotoren dauerhaft zu etablieren. 
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9 ANHANG 
 
Beim Turbolader sind der Verdichter- und der Turbinenläufer durch eine Welle 
mechanisch gekoppelt. Die Energiebilanz wird über das Leistungsangebot der 
Turbine, die Leistungsnachfrage des Verdichters und die Verluste in der Lagerung 
definiert. Diese Kopplung bewirkt ein Leistungsgleichgewicht, welches sich durch 
eine Drehzahl des Laufzeuges einstellt. Im experimentellen Versuch wird bei der 
Ermittlung des Wirkungsgrades der Turbine auf die Energiebilanz zurückgegriffen, 
da eine messtechnisch bedingte Unstetigkeit bei der Temperaturermittlung am 
Turbinenaustritt auftritt. Daher wird der Turbinenwirkungsgrad bevorzugt über die 
Leistungsbilanz ermittelt. Diese Methode ist robust und wird bei Gas- und 
Motorprüfständen angewandt. Die Verluste der Lagerung werden bei dieser 
Vorgehensweise in den Wirkungsgrad der Turbine implementiert. Abbildung 109 
zeigt die zur Herleitung der vorgestellten Energiebilanz verwendete Nomenklatur. 
 
 
Abbildung 109: Läufer des Turboladers mit innenliegender Lagerung [23] 
Die thermodynamische Auslegung von Turboladern und deren Anpassung an die 
Anforderungen des Verbrennungsmotors erfolgen durch die mathematische 
Definition der Energiebilanz des dargestellten Läufersystems. In den Gleichungen 
(69) - (70) werden hierzu die Leistungen von Verdichter und Turbine hergeleitet.  
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Die mechanische Kopplung des Verdichter- und Turbinenrades bedingt die 
Gleichsetzung der beiden Leistungen. Dieser Zusammenhang ist in Gleichung 
(71) aufgezeigt und wird als Leistungsgleichung des Turboladers bezeichnet.  
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Die mechanischen Verluste des Systems werden bei der Bilanzierung in die 
Turbinenleistung integriert. Der für die Definition verwendete Arbeitskoeffizient λ 
ist bei radialem Raddesign mit λV = 0.65 für den Verdichter, und λT = -0.85 für die 
Turbine veranschlagt. Mit diesen empirischen Kennwerten kann eine Abschätzung 
der erforderlichen Laufraddurchmesser von Verdichter und Turbine erfolgen [23]. 
Die Auslegung von Turboladern für den Betrieb mit Verbrennungsmotoren wird als 
„Matching― bezeichnet. Der vom Verdichter geforderte Ladedruck definiert die 
Leistungsanforderung an die Turbine des Turboladers. Gleichung (72) zeigt hierzu 
die mathematische Herleitung der physikalisch basierten Turboladergleichung. 
 
    
    
    
  (      (
 ̇              
 ̇              
)  (  
 
  
        
      
),
     
       
 
 
Die äquivalente Betrachtung der Einzelleistungen von Verdichter und Turbine 
definieren den Systemwirkungsgrad des Turboladers, welcher in Gleichung (73) 
hergeleitet wird. Dieser Ansatz kann bei allen Turboladersystemen angewendet 
werden und ermöglicht es, den Gesamtwirkungsgrad des thermisch gekoppelten 
Turboladers über experimentell erhobenen Daten zu berechnen. Hierzu ist am 
Prüfstand die Messung von Druck, Temperatur und Massenstrom vorauszusetzen.  
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In den Gleichungen (74) - (75) isentrope Wirkungsgrad von Verdichter und Turbine 
hergeleitet. Der physikalische Ansatz zeigt hierbei die Möglichkeit der Substitution 
der Turbinenaustrittstemperatur über die Leistungsbilanz des Turboladers. 
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Abschließend wird in Abbildung 110 die Energiebilanz eines Marineturboladers mit 
axialem Turbinen- und radialem Verdichterlaufrad aufgezeigt. Diese visualisiert die 
Komponentenwirkungsgrade des Turboladers und dessen Verlustquellen. Der 
definierte Turboladersystemwirkungsgrad von 72% ist das heutige Maximum der 
technischen Realisierbarkeit. Im Bereich der untersuchten Nutzfahrzeuge sind 
Turboladerwirkungsgrade im Bereich von 54 - 60% zu erwarten.  
 
 
Abbildung 110: Marineturbolader der MAN Diesel [23] 
(74)  
(75)  
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